
中文摘要

本文以目前国际上制冷热泵研究的关键问题——开发CO：膨胀机这⋯前沿性课

题为研究对象，以开发高效率的C02膨胀机为目的，从而使C02跨临界循环不仅具

有环保优势，同时节约能源。本文的研究为其实用化提供理论基础和实践经验。

通过对采用回热器、提高压缩机效率、提高换热系数、利用膨胀机和优化循环

等方法的比较发现，利用膨胀机可大幅度地提高C02跨临界系统性能系数。对膨胀

过程进行不可逆热力学分析，根据C02跨l|每界循环中膨胀过程不同初始参数，建立

了膨胀过程中的流体流动的物理模型和泄漏模型，以及压力波的传播速度模型。这

些模型的建立为膨胀机的模拟提供理论基础。利用膨胀机理论模型对膨胀机的运行

特性进行分析，发现膨胀机的运行参数存在最佳点使膨胀机的输出功效率达到最大。

在原有滑板滚动活塞膨胀机的基础上进行改进，对滑板膨胀机进行重新设计，

开发了第二代滑板滚动活塞膨胀机并进行了理论分析。通过与原有滑板型膨胀机的

对比，发现利用新型滑板可减小不可逆损失，新型滑板膨胀机的理论效率高于原有

滑板型膨胀机。开发了C02摆动转子膨胀机，对摆动转子膨胀机进行了动力学和不

可逆损失的研究，计算表明摆动转子膨胀机的泄漏损失很小，其理论效率高于新型

滑板滚动活塞膨胀机。对摆动转子进行了有限元受力分析，结果发现摆动转子的最

大应力和变形发生在摆杆基部，数值并不很大，通过选择适宜的材料和合理设计，

摆动转子是非常适合在C02跨临界循环高压差环境下工作。

对膨胀机的回收方式进行了较全面的分析，比较了各种形式的优缺点和可行性。

提出发电方式可用于大型的系统，输出的电量可以驱动小型的设备。在小型系统中，

压缩膨胀机较为有利。对压缩膨胀机在系统的布置方式进行了理论研究，研究表明

压缩膨胀机提供双级压缩的第二级压缩形式的系统循环性能系数接近最优值，与主

压缩机同轴双级压缩循环方式可以最大限度的提高系统的能效。选择了压缩膨胀机

的开发形式，给出了具体的设计思路。分析了偏心轮轴的相位角对压缩膨胀机运行

的影响，以及轴的受力情况。



对丌发的C02跨临界循环原有型滑板膨胀机、新型滑板滚动活塞膨胀机和摆动

转子膨胀机进行了实验研究。三个样机都能平稳运行。测试的新型滑板滚动活塞膨

胀机的效率在35％～47％之间。摆动转子膨胀机的效率则在33％～44％之间，都高

于原有型滑板膨胀机的效率，说明为减小泄漏的设计是有效的。通过实验得到膨胀

机系统的运行特性，系统参数存在最优匹配的问题。实验验证了膨胀机存在最佳参

数使膨胀机的输出效率达到最大的理论分析结论。
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ABSTRACT

The development of the carbon dioxide expander，which is now the key technology

ofthe refrigeration and heat pump research，is the subject ofthe dissertation．This study is

On the purpose of designing a highly efficient carbon dioxide expander．Employing an

expander,the carbon dioxide transcrifical cycle not only have the advantage of

environmental protection but also save energy．So this paper presents both theoretical

analysis and practical。experience for its application．

Comparisons of different measures such as using intemal heat exchanger，improving

compressor efficiency,increasing the coefficient of the heat transfers，adopting an

expander and optimizing the cycle，show that the utilization of the expander in the carbon

dioxide transcritical system Can improve the coefficient of performance of the system．

The expansion process in the carbon dioxide transcritical cycle is analyzed based on the

irreversible thermodynamics．According to various inlet parameters of the expansion

process，the models of leakage，fluid flow and the spread velocity of the pressure wave

are set up．On the basis of the theoretical expander model，the characteristics of the

performance are analyzed．There exist the optimal parameters to maximize the efficiency
ofthe expander．

The second generation expander wi血the redesigned blade is developed on the

basis ofthe former rolling piston expander and its theoretical analysis has been made．The

expander with the new blade runs well、Ⅳi也less irreversible loss and its theoretical

efficiency is higher compared、)l，itll the former one．In addition．a swing expander is

developed and studied in the respect of kinetics and the irreversible losses．The results

illustrate that there is quite a little leakage loss in this kind of expander and its theoretical

efficiency is higher than that of the rolling piston expander with a new blade，By the

means ofthe finite element method，the stress analysis ofthe swing piston has been done，

The results indicate that the maximum stress and the most grievous distortion take place

at the base of the piston blade，however the extreme value is not that large，SO it is quite fit

for the swing piston to perform under high pressure disparity by choosing the optimal
material and reasonable design．

In this paper,the methods of the power recovery of the expander have been well

discussed．The merits，demerits and feasibility of various types have been presented The

type of generating electricity is suitable for the system witIl large capacity，and its output
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of the generator can drive some small equipments．The expander—compressor is favorable

for the system with small capacity．The arrangements of the expander-compressor in the

system are studied．The research shows that the coefficient of performance of the system

can approach the optimum value when the expander—compressor supplies the second stage

compression for the two-stage compression system．When the expander is connected tO

the main compressor in the two—stage compression system，the coefficient ofperibrmance

of the system can reach the highest point．The developed structure of the

expander—compressor and the design philosophy are presented in detail．The influences of

both the phase of two crank-shafts and the strength On the shaft on the function of the

expander—compressor are analyzed．

The experiments on the rolling piston expander with conventional blade，the

redesigned rolling piston expander and the swing expander in the carbon dioxide

transcritical cycle have been conducted．Three prototypes can perform steadily．The test

efficiency of the rolling piston expander with new blade is from 35％tO 47％，while that

of the swing expander is from 33％to 44％，they are higher than that of the rolling piston

expander with a conventional blade．The experimental results demonstrate that the design

is effective in reducing leakage loss．By the testing，the characteristics of the performance

of the system with a11 expander are obtained．There are optimization and matching

problems in the system．The experiments verify the theoretical conclusion that there is an

optimal parameter for the hi曲est efficiency in the expander．

Key words： carbon dioxide transcritical cycle rolling piston expander

swing expander expander—compressor
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第一章 绪论

1．1 CO：制冷剂的发展

1 1．1研究背景

第一章绪论

160多年的制冷发展历史中，已经有50多种物质被用于压缩式制冷和热泵装置

的制冷工质，并获得了不同程度的成功。在Perkins(1834)发明的世界第一台制冷

装置中和随后Harrison(1856)制冷装置中，首先应用乙醚(R747)作为制冷工质⋯。

自19世纪70年代以后，性能更优越的化合物如C02、NH3、S02等被引入到制冷空

调领域，并且应用了相当长的时间。自1929年美国通用公司合成CFCl2，氟里昂系

列卤代烃化合物，因其优良的热力特性，无毒，不燃等性质，在制冷空调领域开始

获得了广泛的应用并很快取代了传统的自然制冷工质。

在1974年，美国的两位科学家Molina和Rowland提出了一个假说，大量使用

的氟里昂挥发到大气后，当上升到平流层时，受到强烈的太阳紫外线的照射，含氯

的氟里昂分子便游离出氯原子，而氯原子可以催化臭氧分子，且在反应中氯原子被

不断的放出，使臭氧层遭到破坏。这是～个连锁反应，一个cl原子，能使数万个

03分解，而且氟里昂的大气寿命平均为百年以上，它们达到平流层(臭氧层)后，

紫外线照射下，就会产生以上反应。

国际社会为保护大气臭氧层，1985年，缔结了《保护臭氧层维也纳公约》。1987

年，缔结了《关于消耗臭氧层物质的蒙特利尔议定书》，是旨在保护地球平流层臭氧

的国际环保协定，1989年1月生效，此是全球合作的开端。1990年6月通过了伦敦

修正案。鉴于对臭氧层破坏的观测与研究结果，发现几乎全球都存在臭氧层的破坏

现象，于是在1992年11月的丹麦哥本哈根召开缔约国第4次大会提出加速受控物

质的淘汰进程，要求1996年1月1日起发达国家停止使用CFCs，1993年，通过哥

本哈根修正案。1995年12月7日，、在维也纳举行了缔约国会议，规定了加速禁用

时间表，通过了维也纳修正案。1996年11月，在哥斯达黎加召开的第八次缔约国

会议上，又进一步明确，发展中国家CFC类物质消耗量：99年应冻结在95—97年

的平均水平上。发展中国家要求2007年1月1日起削减85％，2010年1月1日，完

全禁止在新生产的制冷设备中使用。对HCFC类物质规定HCFC22发达国家从1996

年冻结生产量，到2004年减少35％，2020年停用，发展中国家则可用至2040年，

对HCFCl23也规定2010年新设备停止供应，2030年维修设备停止供应。禁止生产

和使用CFCs是大势所趋，而且还相当紧迫。

为确定制冷剂对环境的影响，确定两个指标来评价制冷剂，即对臭氧层的破坏
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势和温室效应。对破坏臭氧层的破坏势以ODP值表示(The ozone depletion

potential)并以CFC-11的ODP值为基准，规定为1，温室效应则是以GWP(The global

warming potential 1表示，并以C02的值为基准，规定为l。

在制冷剂的替代工质的选择上可分为两种，一种为合成的替代物，另一种是天

然工质，如表1—1所列的制冷剂替代情况。

表卜1制冷剂替代情况

用途 制冷剂 人工制冷剂替代物 自然工质

大型离心式冷水 CFC一1l HCFC一123 乩0

机组 CFC-12、R500 HFCl34a N如

HCFC一22 HFC混合制冷剂R407

低温冷冻冷藏机 CFC一12 }Ⅱ、c一134a NHs／c02

绢 R502，HCFC一22 HCFC混合物，如R408A、THR04 NH。

HFC混合物如R404A、R507A R290／C02

冰箱冷柜 CFC-12 HFC一134a． Hc及其混合物，如

HCFC混合制冷剂，如R40IA。 R600a(异丁烷)

汽车空调 CFC-12 HFC一134a，R401 C02

家用空调、楼宇 HCFC一22 HFC混合制冷剂如，R407C(非共沸) C0z及R290(丙

空调系统 R410A(亚共沸)R417A 烷)、NH。

另外其它的工质如RE218(CF30CF2CF3)、CF3SCF3、R161(CH3CH2F)、

REl70，R131l，R245ca，R245c“338mcep，R236fa及混合物R236f“134a／R600a，

HFE245(五氟甲基醚)等工质还处于研究阶段，大多数人工制冷剂都存在毒性、可

燃性、稳定性等问题。天然工质包括NH3、C02、水、碳氢化合物和空气。

自1987年《蒙特利尔议定书》制定以来，ODP=0的HFCs作为较有前景的替

代工质已经开发研究了十几年，HFCs制冷荆相继投入市场并越来越得到推广应用。

但有材料表明HFCs的大量使用，会使周围环境的中这些物质含量升高，影响

到植物的生长。而且它在大气中的另一个副作用是温室效应，虽然在大气中的浓度

并不高但产生的后果是不容忽视的。在1997年12月联合国气候变化框架公约缔约

国第三次会议又通过了《京都议定书》，从保护全球气候变暖的角度把HFCs列入要

限制的6种温室气体的计划中。因此，HFCs只能是一种中期替代而不是能长久使用

的制冷剂。这一协议也使解决臭氧耗损最终归并到气候保护这一目标。

臭氧层耗减和全球温暖化进程的加剧，已成为日益严峻的全球环境问题。随着

世界制冷空调技术的应用和发展，对制冷工质的需求量逐年上升，每年达到百万吨
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级的消耗量。使用的人工合成类制冷工质的绝大部分将扩散到大气中去，有的物质

在大气中存留数百年，有的物质分解后会产生其它副作用或是分解出有害物质，始

终对地球的生态环境存在着潜在的危险。由于在制冷空调行业广泛采用的氟里昂类

人工合成制冷工质对臭氧层有破坏作用及产生温室效应，使制冷与空调行业面临严

重挑战。寻找高效、绿色环保制冷工质已成为当前国际社会共同关注的问题。在研

究、开发和使用人工合成的制冷工质替代物同时，应正确执行《蒙特利尔议定书》

与《京都协议》的要求。

1．1．2自然工质

从对环境的长期安全来看，应尽量避免使用那些最终会排放到生物圈中的非自

然工质。选择一直存在于大气中的、对生物界无害的自然工质是非常安全的。各种

不同的自然工质中，水、氨、C02、空气和碳氢化合物并具有特定的物理性质，都

曾作为制冷剂被使用过。氨、碳氢化合物(丙烷、异丁烷及其混合物)、空气和C02

等工质在常规的制冷温度范围内(一50℃一10℃)是适用的，它们几乎适宜于制冷空

调领域的所有场合，是最具应用前景的自然制冷工质。在高温热泵领域，水作为～

种制冷工质也开始得到重视和研究。自然工质被已故前国际制冷学会主席G

Lorentzen[2J称为解决环境问题的最终方案。

氨工质有可燃性和毒性，目前只在工业冷冻系统中使用，而且氨与普通润滑油

不溶，系统设计较复杂。水具有良好的环境特性，但水压缩机最好是离心式压缩机，

一般采用两级和三级压缩，仍处样机阶段，而且水制冷设备体积相当大，对小型的

制冷系统则无法应用。碳氢化合物可燃，作为制冷剂，其充灌量受到限制，因此碳

氢化合物不能应用到大型的系统中。由表1—2和表1—3可以看出C02具有良好的物

理性质和热力学性质，特别是对于特殊场合应用是非常理想的。

在不同的制冷空调系统应用领域，自然工质是完全可以胜任工质替代要求的，

而且会在不同的领域发挥其自身优势。在未来的制冷空调领域gf入自然工质，所面

临的问题是如何建立安全、可靠的系统，并使其在效率和投资两方面与传统工质系

统竞争。随着对自然工质性质研究的不断深入和技术的不断进步，现阶段所存在的

许多关键性问题将会得到逐步解决。

1 1．3近年来C02制冷技术的动态

作为一种已经使用过且已证明对环境无害的制冷工质，C02又一次引起了人们

的重视。1989年，挪威SINTEF研究所的O．Lorentzen、J．Petterson等人率先发起重

新起用C02作为制冷荆．针对C02临界温度较低的特点，G．Lorentzen提出跨临界

制冷循环理论，为证实此理论，建立了C02汽车空调实验台，进行测试，得到满意
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的结果13】。

表卜2工质热力特性指标

NHt C3HB C02 H20
编号 HCFC-22 HFC．134a

R717 R290 R744 R718

相对价格比 l 3—5 O 2 0．1 0 1 很小

临界温度(℃1 96 10l 00 132．44 96．83 3l 06 37414

临界压力(kPa) 4977 50 4066 67 112 77 4256 97 7377 65 220 48

比热kJ／kg K 1 16 1．308 4 699 2 579 2 539 l 868

0 比容m3／kg 0 0007783 0 000772l 0001566 0．001893 O 001073 0．001091

℃ 饱和压力(bar) 4．972 2．929 4．302 4．779 34 85 0．006112

温 导热系数,／m—k 01001 0 09942 0．539 01091 01115 0 5672

度 牯度kg／m—s 0 0001902 0．0003306 0 0001896 0．000135 0 0001045 0 O叭766

时 单位容积制冷量 4344 2860 4360 3870 22600 12．13

表1-3安全、环境指标

NH3 C3HE C02 H20 Air

工质 HCFC．22 HFC．134a

R717 R290 R744 R718 R729

分子量 86 47 10203 17 03 “．1 44 01 18 02 28 97

标准沸点(℃) ．40．76 ．26．14 ，33．33 -4217 ．78 52 100．0 ．194 4

TLV·TWA(ppm) 1000 1000 25 2500 5000

LFL(％) 无 无 14．8 无 无 无 无

毒性+ A1 A1 B2 A3 A1 Al

ODP 0．034 0 0 0 0 0 0

GWP(100年) 1900 1600 <l -20 l <l 0

大气寿命 11．8 13 6 >50

C02制冷剂是自然工质，自然界天然存在的物质，不破坏臭氧层，温室效应指

数(GWP)为1，对人体健康与居住环境无短、中、长之害处，用它做制冷剂正好回收

了本来要排向大气的废物，故不需回收或再处理，安全无毒，不可燃，即便在高温

下也不分解产生有害气体。C02具有极佳的热力性质，单位容积制冷量大于普通制

冷剂而且气体密度高，流体粘度低，可降低使用的管路与压缩机尺寸，而使系统重

量减轻、结构紧凑、体积小。另外，化学稳定性好，完全适合于普通的润滑剂和通

常的制造材料。CO：制冷循环的压缩EE要比常规工质制冷循环低，压缩机的容积效
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率可维持在较高的水平。在几种常用的自然工质中，可以说C02最具竞争力，在可

燃性和毒性有严格限制的场合，C02是最理想的【4]。G．Lorentzen认为C02是“无可

取代的制冷工质”。

在过去的十多年里，多家组织资助自然工质的研究，包括国际制冷研究会iIR(the

International Institute ofRefrigeration 1993，1994，1996，1998，2000)，国际制冷联合会

(IEA)the International Energy Association，(1995，1996，1999)。IEA资助了一个3年的项

目Annex22[“，在自然工质压缩系统包括8个国家参加涉及20个C02制冷项目。Stene

的报告和IEA的两次会议以及：lEA最终的报告都报告了世界范围内自然工质项目的

状况。IEA从1999年开始的Annex27项目[6l主题是选择C02作为压缩系统制冷剂，涉

及的全部是C02制冷项目，参加国家为5个，于2002年提交全部报告。美国空调制冷

研究所ARTI(Air-ConditionerResearchTechnologyInstitute)介入了21．CRprogramf为

了21世纪的HVACR研究)，研究主要集中在可替代工质的设备，其中涉及C02传热

与传质研究和c02压缩机及膨胀机的开发和研制叽

1．2 C02跨临界循环特点及应用现状

1．2．1 C02跨临界循环特点

1)C02由于其临界温度较低，所以用于夏季制冷工况时，宜采用跨临界循环的方式，

排热过程是在超临界工况下进行的，整个放熟过程没有相变现象的产生。压缩机的

排气温度较高(可达到100℃以上)，并且放热过程为一变温过程，有较大的温度滑

移。这种温度滑移正好与所需的变温热源相匹配，是一种特殊的劳伦兹循环，用于

热回收时，有较高的放热效率。

2)对于C02跨临界循环，当蒸发温度一定时，循环效率主要受气体冷却器出口温度

和排气压力的影响。当气体冷却器出口温度保持不变时，随着高压侧压力的变化，

循环系统的COP存在着最大值日J，对应于该点的压力，称为最优高压侧压力。就典

型工况而言，研究表明，最优压力一般为10MPa左右。这一特性，使C02跨临界循

环比常规工质亚临界循环更适合于系统的动态容量调节特性。

3)C02作为制冷工质的主要缺点是运行压力较高和循环效率较低【9J。分析表明，在

现有的技术条件下，即使采用普通的材料，C02制冷循环系统在其运行压力条件下，

安全性是完全可以保证的【1o】。实际上，设备的破裂强度和压力与容积的乘积有关。

由于C02的单位容积冷量比常规制冷工质大很多(见表1-1)，因此，其压力与容积

的乘积与常规工质差别并不大，设备内气体的爆炸能量也基本相同。而且，相对于

动力发电和石油化工行业的工作压力，C02跨临界循环的工作压力并不能算高。较

高的运行工作压力，并不会成为C02作为制冷工质推广’应用的障碍。
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4)理论分析和实验研究证实IllJ，C02单级压缩跨临界循环的循环效率COP要低于

R22、R134a等传统工质的循环效率，这也是C02跨临界循环的一个主要缺点。针

对循环效率的缺点，可通过采用双级压缩和采用膨胀机回收一部分膨胀功的措施加

以改善，其中采用膨胀机循环，是提高C02跨临界循环COP的根本性措施[12,13]。

对R12、R134a等传统工质的亚临界循环而言，由于其较大的膨胀比(20．40)和较

低的膨胀功回收比例(10％．20％)，采用膨胀机循环既不经济，也很不容易实现。对

C02跨临界循环来说，由于其膨胀比小(2—4)，而膨胀功大(占压缩功的25％一30％)，

其循环效率提高的幅度远高于常规工质。理论分析Il2j表明，采用膨胀机，C02跨临

界循环的效率要高于常规工质的节流膨胀循环。

1 2．2 C02跨临界循环的应用研究

1．2．2 1汽车空调系统

C02跨临界循环由于排热温度高、气体冷却器的换热性能好，因此比较适合汽

车空调这种恶劣的工作环境。除此以外，C02系统在热泵方面的特殊优越性，可以

解决现代汽车冬天不能向车厢提供足够热量的缺陷。

1993年，挪威的SINTEF研究所G．Lorentzen与J．Pettersen，首先发表了将C02冷媒

应用在汽车空调系统上，并开发了能与R12性能相近的C02车用空调机的实验室样

机。德国KASSEL大学的J．Kohler等人[141也开展Yc02工质汽车空调和热泵的应用研

究，1996年8月，第一台公共汽车空调样机在车上通过现场实验且运行良好。VDA

(Verband der Automobile industries)一个德国联合研究组、由7个汽车制造商联合

(Audi、BMW、Daimler Chysler、Ford、Opel、Porsehe和Volkswage)决定2006年开

始执行汽车空调采用C02为制冷剂1151。此外，丹麦的J．Hoist等人[t61在丹佛斯建立了

C02跨临界汽车空调实验台，对系统的调节部件进行分析与研究。Maryland大学的

CEEE研究中,L,Marcus．Preissner等人【”7】对C02汽车空调弄【]R134a系统在怠速和行驶

条件下(1000／1800rpm)进行了比较，制冷量从低于R134a系统13％，到高于R134a

系统20％，而C02系统的coP卿j从低于R134a系统11％到低于R134a系统23％。美

国Air Conditioning and Refrigeration Center(ACRC)的Yin et a1．，Boewe et a1．和Beaver

et a1．等人118,191采用微通道换热器，对C02样机在相同体积和空气侧换热器压降的情况

下与R134a汽车空调进行了分析比较。Wemer StadtmOller和Juergen Kunesch[201对C02

汽车空调气体冷却器材料的设计特性进行研究，分析一个典型的由铝挤压成多流程

外廓，用铜焊接头形成紧密连接的气体冷却器换热器材料低强度的原因。Carlo

Burkhardt[211开发设计了适用于C02汽车空调使用的金属软管。2003年1月DENSO

Kariya．Japan与Toyoto汽车公司开发出世界上的第一台使用自然工质的汽车空调【l 51。
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国内上海交通大学的陈芝久、丁国良教授【221进行Tco：汽车空调的仿真研究，根据

美国空调制冷中心关于二氧化碳汽车空调制冷装置样机及其实验数据建立起了稳态

集中参数模型，并对C02汽车空调系统强度进行了分析。

1．2 2 2热泵系统

C02跨临界循环气体冷却器所具有的较高排气温度和较大的温度滑移可与冷却

介质的温升过程相匹配，以及气体冷却器出口温度越低，系统性能越好等特性，非

常适用于热水系统。

热泵领域的研究也是由挪威SINTEF研

究所R Neksfi等人率先发起12”。他们对热泵

热水器的特性、循环系统设计进行了理论分

析与实验研究，样机如图1-1，热泵热水器

加热量为50kW,可提供50～90℃热水，

COP为4--5。Neksat等人【24】研究了热泵热

水器的应用。德国FKW制冷热泵研究中心

的Brandes and Kruse口51探讨了C02跨临界
图I-I c02热泵系统

循环热泵代替锅炉在采暖系统中应用的可

行性。挪威NTNU，SINTEFt26】联合开发盐水C02热泵系统，可既提供热水，又提供

低温地板采暖。同时研究分析了利用此系统加热空气采暖的可行性。热泵系统被设

计为两级加热系统，带辅助加热器。通过试验发现，6．5 kW的C02热泵系统可提供

50％的采暖负荷，并能完全满足60～80℃的热水需求。2002年日本DENSO、

SANYO、DAIKIN、MITISUBISHIE271等著名的制冷设备公司都推出了商品化的C02

家用热水器，可提供60～90℃的热水，系统COP都超过了3．0。此外，德国Essen

大学的F．Steimle和E．L．Schmidt等人【28,291对C02热泵在干燥方面应用的可行性进

行了分析与讨论。天津大学热能研究所也于1999年建立起我国第一台C02跨临界热

泵循环实验台，并开展了系统的理论分析和实验研究【3”。

1．2 2 3双级压缩系统

为提高C02系统循环的循环系数，LorentzenTM】在对C02循环的研究中提出双级

压缩循环。美国Maryland大学CEEE的Redermacher et al[321也对C02双级压缩循

环的布置提出了三种新的方案，即中间冷却器两级节流循环、相分离两级节流循环

和分流一级节流循环，以提高能效比，分析结果发现分流一级节流循环可提高性能

系数38％～63％。德国Deresden大学利用膨胀机驱动压缩机，并作为双级压缩系统

的高压级压缩机，以回收膨胀功来提高整体效率1331，最高COP可达3．5。德国Essen

大学的研究人员进行了双级压缩的冷冻工况的实验。西安交通大学的顾兆林等人也
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对C02双级压缩系统在低蒸发温度下进行了分析【3⋯。美国PURDUE大学J．S．Baek

和E．A．Groll[”】对压缩机压比对C02双级压缩的影响进行了分析，存在最优中间压力

使系统的COP最大，如果采用两级压比相同的方法确定中间压力，则使COP减小9

1 2 2 4复叠式制冷系统

当NH3代替CFCs作为低温制冷剂时，NH3的饱和蒸气压会很低，处于真空状

态，而C02温度很低时，饱和蒸气压仍会高于

1MPa。如果利用NH3作为高压级用制冷剂而C02

用作低温级制冷剂，则会解决NH3在低温时的负

压问题。与其它低压制冷剂相比，即使处在低温

C02的粘度也非常小，传热性能良好。J．Pettersen

和A_Jakobsen[36】的研究表明，与NH3两级系统相

比，低温级采用C02，其压缩机体积减小到原来的
．．． ．．

⋯呲02环路可达到舡-so℃的憾而且通过粤葛要裂3辫：嚣裂
干冰作粉末作用可降低到一80。C。目前，欧洲在超 速2950 rpm，制冷量750 kW

市中已建立了几个这种用C02做低温制冷荆的复

叠式制冷系统，如1995年，瑞典lund超市中NH3／C02复叠式制冷系统可提供一5

℃和--30"C的冷藏，冷量为80kW，载冷剂为丙二醇16]。瑞士Nestle公司【37】采用NH，

和C02制冷剂替代R1381，对法国Beauvais大型冷库进行改造，改造后，C02充注

量为8000kg，NH3为1300 kg，系统在一36℃蒸发温度时额定制冷能力为1200KW。

整个系统成功的运行12个月，运行情况表明技术上是可行的。美国UIUC大学ACRC

研究中心的Jang和Hmjak【3B】对复叠式系统中C02在低温的冷凝情况进行了实验研

究，对内径为6．1mm的管内C02凝结换热和压力降进行了测试，并与三个关联式进

行了比较。认为传热受到管壁液膜情况的影响。德国Grasso公司㈣推出C02／NH3

整装型复叠式制冷压缩机，如图1．2，蒸发温度为_45℃时制冷量在300 kW～2700

1．3主要技术的发展

1．3．1压缩机的研究

1 3．1 1 C02压缩机的研究现状

目前，各大研究机构和制冷设备公司纷纷投入对CO：压缩机的研究，各种形式的

压缩机皆有开发。 由于C02在汽车空调上应用的环境优势，开发的形式更多是CO：
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汽车空调压缩机，图1．3，是德国OBRIST公司开发的C02汽车空调压缩机。

1．活塞式压缩机

由于活塞式压缩机耐高压、利用密封环可有效减小泄漏，因此在早期的C02研

究中，基本是以活塞式压缩机为主的。1989年，挪威科技大学(NTNU)的Fagerli er al

[401进行的首次C02跨临界循环实验，就是应用丹麦SABROE公司制造的双缸C02活塞

式压缩机。

由于C02跨临界循环，工作压力高，曲轴箱工作压力过大，因此为避免轴封问

题，一般采取半封闭压缩机。德国BOCK公司开发的汽车空调开启式往复压缩机是

在原有压缩机的基础上改进设计，减小了活塞直径，将冲程缸径比增大。而丹麦

DANFOSS公司制造的是斜盘式压缩机。Jurgen Sub和Horst KrtlscⅢj分析了这两种压

缩机气缸内的传热对过程的影响，发现传热对过程的影响很小，可以忽略，而泄漏

则是影响效率的主要因素。此活塞式压缩机在压I：L12／4，转速1000rpm时，理论容积

效率高于60％，最高可达N75％，当缸径比达到1．3时，效率最高。活塞宜径减小，

泄漏间隙长度减小，则泄漏损失降低，但活塞直径小，为保证阀有足够的流通面积，

会增加阀的设计难度。利用密封环和润滑油可有效的防止泄漏。

OFFICINE MARIO DORIN[42】开发的半封闭式压缩机已开始批量生产，包括双缸

单级和两级活塞压缩机，额定转速为2900r／min(50Hz)。单级压缩机输气量为0．5--

8．8m3／h(50Hz)，电机功率为0．75～12．Okw，双级压缩机的输气量为0．6～12．6 m3ha

(50Hz)，电机功率为0．75～12．0kW，单级压缩机的气缸直径为18mm、22mm和

34mm，缸径比一般在0．3～1．5，双级压缩机的汽缸直径为28ram+18mm，34ram+

22mm，52mm+34mm，缸径比在0．1～1．62_间。

目前市场上的半封闭压缩机大多用四级电机驱动，转速1450rpm。然而当C02压

缩机转速达到2900／3500rpm(50／60Hz)时，仍具有很好的噪音特性和振动特性，这

些都是因为C02输气量小且壳体厚的原因。

-C02一Co卜'pRESSOR

图1-3德国OBRIST公司开发的 图1-4DANSEN公司与LUK公司合作

C02汽车空调压缩机 开发的C02斜盘式汽车空调压缩机

DANSEN公司与LUK以及AUDI、BMW、DAlMLERCHRYSLER等公司合作开发

C02汽车空调压缩机，是在R134a压缩机的基础上进行改造，Steve Sakamoto年tlPeter
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Giese【43J对6种斜盘式汽车空调压缩机进行研究，如图1．4，其中与目前的SD7V型压

缩机和VDA R1 34a型压缩机具有可互换性，壳体材料为钢和铝。压缩机工作压力

为4MPa／12MPa，转速500～5000rpm。同时进行可靠性、安全性以及润滑等方面的

研究，预计达到与VDA R134a相同的重量价格指标，尺寸则稍小些。产品将于2004

年正式推出。

日本静冈大学与日本DENSO公司【“】合作开发的往复式压缩机(Ps／Pd=3．5／10．11，

余隙容积率6．5％，实验结果容积效率为70％，低于理论的91．7％，绝热效率在80％

左右。此压缩机的容积效率随转速升高而增大，说明容积效率受泄漏损失的影响很

大。余隙容积6．5％上升N8．1％，则容积效率下降2．1％，因止Lc02压缩机的设计应

有相对小的冲程(stroke volume)。当油的混合比在3％～5％，容积效率和绝热效率上

升，而如果超过这个值，过多的油在高温下对吸气流量起到消极的影响。

挪威SINTEF的Neks&【45】对C02半封闭式的两级压缩机进行了研究。考虑到在大

密度气体前提下工作，压缩机阀的疲劳强度应在设计中加以考虑。样机采用了一个

可在高速运行条件下的平板阀。两级压缩机在低温下运行效率要高于单级压缩，而

第一级压缩对容积效率的影响很大。系统中使用两级压缩机可增加整个系统设计的

灵活性，如果在两个压缩机之间增加中间换热器，则可提高整个系统的性能比。C02

半封闭压缩机在2900rpm转速下运行将得到合理的价格性能比。

2．滚动活塞压缩机

日本SANYO[461设计的滚动活塞压缩机应用于热水器，针对C02超临界的特点，

设计上采取了四个措施。1)为减小压差变形和泄漏，采用双级压缩以减小压缩过程

的进出口压差，而且压差不宜超过3MPa。如图1．5，两个压缩单元利用单驱动轴保

持1800相差，由主轴上部的电动机驱动。由于采用两级压缩，轴的阻力矩变化平稳。

2)使机壳内腔的压力为中间压力，减小壳体的压力强度要求，从而减小尺寸。压缩

的中间压力根据两级的排气比选取，采用不同的排气容积比，使得一级的排气体积

与第二级的吸气体积相等。3)由于两个偏心轮轴之间是主要受力的部位，对轴形状

进行了改进，而且滑片也进行了改进设计，使变形明显减小。4)一级排气分为两路，

一路进入第二级压缩腔，另一路进入壳体内保证壳体的压力为低压，然后再进入二

级压缩腔。这种设计不仅保证了压缩机壳内的压力为中间压力，同时有利于轴和其

它部件的润滑。SANYO开发的C02热水器的压缩机尺寸为t118mmX217mm，容积

为2．89cm3，采用直流电机和交变器，输入功率900W。在运行频率测试中，其绝热

效率超过80％。经1000h的耐久性实验，压缩机各运动部件的疲劳强度都比较令人满

意。



第一章 绪论

图1-5日本SANYO公司开发的C02双级压缩滚动活塞压缩机

3．摆秆活塞压缩机

日本DAIKIN公司【47】设计开发了c02摆动转子压缩机，如图1-6茅[I图1．7，用于C02

冷媒热水器和汽车空调。设计考虑和比较了摆动转子压缩机与滚动活塞压缩机及涡

旋压缩机的优缺点，认为在C02高工作压力下，滑板产生较大变形导致泄漏损失很

大，而涡旋压缩机的动涡圈与静涡圈之间会因压差大而增大泄漏。采用摆动转子压

缩机，由于滚环和摆杆成为一体，使二者之间不存在密封与润滑，而且减少了这两

部分的摩擦损失，同时摆杆可承受较大压差，而且导轨能够转动，减小了摆杆的侧

向力，减少摩擦。C02摆动转予压缩机尺寸为口126mm×265mm，容积为3．4m3，采

用永磁式同步直流电机。Ohkawa等【471研究表明，降低气缸的高和直径的比值将使压

缩机效率升高，这是因为通过活塞与气缸间隙的泄漏量减小。在轴承可靠性范围内，

采用了最小的高径比，而且利用高粘度的油，减小气缸高度。C02摆动转子压缩机

与R410A压缩枧进行了强度比较，最大应力都不大于R410A压缩机，这是因为C02

压缩机的偏心距小的原因。

图卜6摆动活塞部分示意图
图1．7日本DAIKIN公司开发的

C02摆动转子压缩机

4．涡旋压缩机

日本DENsO公司㈣研制了涡旋压缩机用Y-c02热水器中，如图1-8，压缩机的容

积为3．3cm3，尺寸为t137ram×285mm，采用直流电机和变频器。为降低摩擦损失采



天津大学博士论文

用滚动轴承，精密的加工和装配可降低泄漏损失，使压缩机达到高效运转。

日本松下(MATsusHITA)公司14圳在R410A涡旋压缩机的基础上，对涡圈、壳

体和排气阀进行了重新设计，开发了C02涡旋压缩机，排气容积为7．23cc可使系统

的制冷量达到2．5～5．OkW，其剖面图如图1-9。研究比较了C02涡旋压缩机和转子压

缩机，认为可以通过控制轴向背力来控制间隙，可使间隙变小，减小泄漏，同时当

缸内压力过高时，高压气体可推开静涡圈降压，防止事故发生。由于排气容积小，

转子压缩机必须通过降低气缸高度和偏心矩来实现，而涡旋压缩机可将涡圈的高度

降低，更易实现。同时改变涡圈的绕数可满足压比小的要求。如果增加涡圈的刚度，

可减小磨损损失。C02压缩机的容积效率可达70～85％，而压缩机效率只有45％左

右，且与理论分析基本相同。在损失分析中发现，止推轴承的损失占总损失的40％，

因此改进止推轴承是提高压缩机效率的非常有效的途径。COz涡旋压缩机的效率与

注入的油量有关，根据不同的运行状态和制冷剂流量，存在最佳值。

图1-8日本DENSO公司开发的CCh涡旋 图1-9日本松下公司开发的C02涡旋式压

式压缩机 缩机

日本三菱(MITSUBISHI)公司【50】开发Tc02压缩机用于C02热水器。如图1—10。

在设计中考虑到涡旋压缩机的泄漏是比较突出的问题，因此在动涡圈和静涡圈的设

计上采用了特殊的设计。另外在压缩机的轴向推力很大，而轴向背力过大会导致摩

擦损失增加，设计没有采用止推轴承，而是利用油压，起到止推作用。

>if
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～～、、‘
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图1．10日本三菱重工开发的C02涡旋压缩机及运行效率

^目自Hg口{
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5．滑片压缩机

美国马里兰大学和日本静冈大学合作研究C02滑片式压缩机，图l-1l为C02滑片

压缩机示意图。Fukuta等人口11研究表明，滑片压缩机的圆周和转子以及滑片端部的

泄漏损失是影响其效率的主要因素。间隙量是研究的关键，对COz压缩机的间隙量

应减小到R134a压缩机间隙量的2／3，才能达到相同的容积效率。研究表明周边密封

的长度越长，容积效率越高。如果通过有效的周边密封，而且C02的吸排气速度和

流体阻力都很小，则压缩机的指示效率高于R134压缩机。定子宽度减小与滑片厚度

增加，都能降低周边密封的泄漏区域，从而提高容积效率。另外通过在滑片上开槽

降低滑片的接触力或减小滑片的背压，都可提高压缩机的机械效率。滑片式压缩机

可设计成双级压缩，作用于滑片上的压差相对减小，同时一级和二级之间周边密封

处的泄漏可以忽略，都可提高压缩机的效率，由于作用在排气阀上的压力差减小，

有利于阀的强度可靠性。滑片压缩机的另一个特点是可以设计成膨胀压缩一体，一

半进行压缩过程，而另一半进行膨胀。

6．螺杆压缩机

日本MAYCOM公司【52]推出了的C02单级螺杆压缩机，主要应用于冷冻、空调系

统，如图1—12。C02螺杆压缩机是喷油方式，须进行油和C02分离。采用自差式的油

分离系统，油气混合物进入分离罐，分离出来的油与来自冷却塔的冷却水进行热交

换，降温后再回到压缩机，而C02则进入气体冷却器进行热交换。整个机组的设计

是冷、热同时利用，压缩机的排气用来加热热水，机组设有水蓄热槽，低温C02用

于制冷。

图1．11 C02滑片压缩机 图1-12MAYCOM公司开发的C02螺杆压缩机

1，3．1．2 C02压缩机的关键技术

1．强度

压缩机的零部件的耐压性要好，在大压差下，轴向背力增大，却要求变形要小，这

就需涉及材料的选择、强度和刚度的分析，在结构设计上，有必要进行重新设计，如

对螺杆压缩机来说，轴和阴阳转子必须考虑耐压，由此其阴阳转子的齿数对会发生改

变。
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2．泄漏、摩擦损失

由于工作压力高，会导致接触面之间的摩擦增大，这种机械损失，将消耗输入轴

功，使压缩机的机械效率降低，C02循环工作压力高，压差大，高低压间之压差约有60

bar，在相同间隙量的情况下，大压差比小压差的泄漏要严重，同时C02的粘度很小，

所以压缩机转子间的间隙须比R．134adx60％。因此对压缩机的间隙量必须进行控制，

由于间隙量的减小，会导致摩擦损耗升高，因此必须选择合理的间隙量，使泄漏和摩

擦达到综合最小。

4．润滑

在C02系统可以使用多种润滑油，如矿物油、PAO(Polyal【phaolefin)、POE(Polyol

ester)、PAG(Polyalkylene glyc01)、AN(ancyl naphthalene)和AB(Alkyl benzene)

等。由于C02的循环不同于一般工质循环，压缩排气到超临界，由于超临界工质的可

溶性增强，因此在超临界C02会与润滑油溶解，导致润滑油的粘度降低，而且压缩机

的排气温度很高，在高温下，润滑油的粘废也会降低。另外油长期在C02环境下存在

稳定性问题，如c02会与润滑油或添加物发生反应及腐蚀等等。Chris Seeton年NJorg

Fahl[531进行Tc02与油的混合物润滑的机械磨损实验。Hsnheng Li和Thomas E．

Rajewski[54】对C02制冷系统中润滑油情况进行了实验研究。发现与PAO、PAG年U矿物

油完全不容，与AN部分溶解与POE完全溶解，将降低粘度50％。在稳定性的实验中，

PAO与AN在C02中很稳定，PAG则有轻微的变化，而POE在C02中的情况则值得关注。

5．其它

C02对聚合物有渗透性，对压缩机中的密封材料如橡胶，有很强的溶解性。在

系统显著释压后，合成橡胶表面会出现泡和破裂现象，使密封情况降低，因此密封

材料的选择也需要考虑。另外，高压系统的动态特性以及高压负荷运转时振动噪音

的防治，也是研究C02压缩机所需面临的重要技术课题。对于密闭型压缩机，耐高

压的马达结构、高起动负荷的马达、低马达转子惯性、小体积高扭矩与高效率的马

达性能的设计，也是不可忽略的。

1．3．1 3压缩机的未来发展

1．无油压缩机的研制

由于C02对油有可溶性，降低油的粘度，直接影响润

滑效果，而C02循环换热对油特别敏感，Yanagisawal441

的研究发现油越多，压缩过程压力升得越快，导致指示效

率下降。而无油压缩机可以避免油引起的问题，特别是在

食品冷冻业。目前在IEA资助的ANNEX27项目中，瑞士

进行了C02单级无油压缩机的开发【55】，压缩机为半封闭 图1．13 CO：无油压缩机
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式，永磁式同步高效变速电机驱动，4个缸体呈十字对称分布。目前正进行高温气

体循环试验，而且在极端工况下工作，没发现严重问题。无油压缩机是未来压缩机

开发的趋势。

2．双级压缩机的改进

双级压缩机使结构更紧凑，而且系统布置更灵活。更为关键的是，由于双级压

缩减小压差，能够有效的减小泄漏和机械损失，显著地提高系统效率和压缩机的效

率，因此双级压缩机将是未来大批量开发生产的形式。

3．膨胀机压缩机的研制

在C02跨临界循环，降低膨胀部分的损失，是解决效率的有效途径，膨胀压缩

机将成为CO：循环中特有的组成部分。

在未来的C02压缩机的研究中，多种形式的压缩机被开发，随着科学技术的进

步和各种技术措施的完善，各种形式的C02压缩机效率不断提高，形成各种形式压

缩机并存的局面，并在相关范围发挥其优势，也使各不同领域在使用上有了更多的

选择性，同时也会促进C02的实际应用的领域。

1．3．2膨胀机的研究

1 3．2．1 C02膨胀机的研究现状

近年来由于C02制冷剂研究工作的开展，研制C02膨胀机成为推动C02得以应

用的非常有利和必要的条件。根据现有压缩机的形式，C02膨胀机的开发形式可以

有很多种选择。虽然其它工质压缩机在容量上有范围限制，但膨胀机的体积要小于

压缩机，特别是C02比容相当小，可以大大缩小设备的尺寸。有些形式膨胀机需进

行吸气控制，控制装置的设计需保证吸气的角度和位置，同时也要满足耐压和泄漏

小的特点。居于现有压缩机技术，各种形式的压缩机都有优点和缺点，因此就要分

析这些优点与缺点在C02膨胀机上被放大或被忽略。

1)德国DERESDEN大学【3珂根据空气分离系统中应用的自由活塞膨胀压缩机，

对应用在C02双级压缩制冷系统中的自由活塞膨胀压缩机进行研制。如图1-14a中

的a型，气缸1和气缸4为压缩腔，气缸2和气缸3为膨胀腔。在这个系统中自由

活塞膨胀压缩机中的压缩部分作为高压级侧的压缩机。低压侧熙为独立压缩机。由

于自由活塞膨胀压缩机中的压缩部分是由膨胀杌驱动，而膨胀机的回牧功只占独立

压缩机输入功率的25％左右，因此在这个系统中，低压侧的压缩机往往大于高压侧

的压缩机。由于系统利用两级压缩，每一级的压缩比减小，压缩机的绝热效率提高，

则系统的能效比也提高，同时解决了膨胀部分回收功的利用问题。虽然此膨胀压缩

机解决了吸气排气阀的闯题，但仍需控制吸排气活塞的位置，会使一部分流体无法
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完全膨胀，只能回收利用膨胀功的78％，同时膨胀功和压缩功不能匹配，前半程膨

胀功大而压缩功小，后半程膨胀功小而压缩功大。在第一代基础上开发了第二代15⋯，

如图1．14b的b型，增加了摆杆齿轮使两个活塞的运动速度不同。b型有两个双向运

动的活塞，在压缩和膨胀过程中，两个活塞只有部分力相互影响。作用于摆杆上的

力取决于中间体积的压力，而中间体积存在最优压力。另外，研究开发了c型双级

膨胀机，两个膨胀活塞表面的受力方向相同。b型膨胀机进口阀必须开到相对体积

的63％，可使膨胀终压为5．5MPa，c型膨胀机的进口阀开到相对体积的30％，可使

膨胀终压达到3．6MPa。第二代膨胀机可比第一代提高系统COPIO％。

缸4

图l-14a自由活塞膨胀压缩气缸 图1-14b第二代膨胀压缩气缸

2)英国MIEE DRIVER科技公司口7l在滑片压缩机的概念上开发了铰链式的膨胀

压缩机，将滑片改变为有一定厚度的楔形的滑片，与转子活动连接，有一定的角度，

端部与气缸紧密接触，并随转子的转动夹角改变，导致容积变化，同时多个滑片将

整个膨胀腔分割成多个基元。由于滑片厚度增加，减少了在高压下工作的变形。但

仍存在泄漏大的问题，同时滑片磨损大，如果叶片不能自我补偿，将导致在最大容

积位置会有泄漏。另一个主要问题是摩擦，它将决定膨胀机的寿命和实际的输出功

效率，为减少滑片端部与气缸之间的摩擦，并能够有效地控制叶片的齿顶间隙，研

究者研发了一套特殊装置，已申请专利。此机的最大特点是在同一设备中一半进行

压缩与另一半则进行膨胀，此种形式需考虑膨胀比和压比不同的问题。

3)日本DENSO公司【58】已经对C02往复活塞膨胀机、滚动活塞膨胀机、涡旋膨

胀机申请了专利。活塞式膨胀机也为自由活塞膨胀压缩机形式，如图1．15，其两侧

蛭菱要艺翘。》金=2z．受：zzzzz琵=z：H蔓蛙．冀^，。髯霭碴o!翌翠翟0、崮0．1譬鬻：：===b而刿i!i时
一越j_：==^i：忑譬，：s娶：壑美!心娶美对
。。毪：王蕊耍：受受孓嚣§S蕊：，

图1．15 DENSO的往复式压缩膨胀机 图l一16 DENSO的涡旋式膨胀机

醇
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的进气通道很长，没有阀门控制。涡旋膨胀机的形式如图1．16。根据膨胀机回收方

式的不同有6种结构，膨胀功回收方式与发电机同轴，整机可以为全封闭和开启式

两种，与压缩机同轴则为全封闭型，传动方式为同轴传动和皮带传动。专利分别给

出膨胀机在系统中不同的应用方式。滚动活塞膨胀机的进气阀是电子控制阀。

41美国UIUC大学的ACRC研究中心，对研制汽车空调C02离心式膨胀机作了

可行性分析报告【591。报告认为容积式膨胀机在高压下运行，会引起摩擦力增大，因

此产生大量的热，导致效率降低。同时汽车内部空间有限，空调系统要求膨胀机的

尺寸尽量要小。分析认为，当速度很高时，离心式膨胀机及喷嘴尺寸可以做得很小，

而且加工材料可采用铝而不是一般使用的钢，则整机重量很轻，运动部件很少，只

有两个叶片和一个轴。虽然转速高，但磁悬浮轴承是可保证高转速低摩擦损失。可

以使用发电机回收膨胀功，但利用膨胀机输出功驱动压缩机，效率更高。由于COz

的分子量小，一级压缩可能不能达到所要求的压力，使用双级压缩正好利用膨胀机

驱动其中一级压缩机。由于磁悬浮轴承比滚动轴承的摩擦损失小得多，而且由于转

速高，零部件的尺寸很小，也使摩擦损失降低。采用磁悬浮轴承不需要润滑，可以

减少供油和回油系统，并可提高换热器的效率。研究调研了磁轴承的研究状况，认

为磁悬浮轴承已处于实用阶段，而且根据Sortore C．K．和Bartosh B，W．的分析认为，

如果磁悬浮轴承批量生产，在价格上完全能与传统轴承竞争。由于离心膨胀机的尺

寸很小，就要求喷嘴尺寸也必须很小，研究调查了现有低温气体透平膨胀机和喷嘴

的尺寸。在制冷量为3000W的情况下，报告给出C02离心式膨胀机叶轮和喷嘴尺寸，

叶轮转速则达35万转，分钟。由于汽车发动机的转速远低于离心压缩机的转速，如

果利用发动机驱动离心式压缩机，则必须增加增速齿轮，系统会很复杂，另一方案

是利用电机驱动一级压缩机，此方案非常适合于电动汽车。报告没有对加工难度，

泄漏摩擦情况进行考察。

5)美国马里兰大学能源研究中心CEEE的RAC研究小组对C02膨胀机进行了可

行性的研究[60]o在P．Marcus的博士论文中比较了C02循环和R143a循环的提高COP

的潜力，同时对两种空调系统进行了实验。比较了不同的膨胀机形式，并选择了涡

旋膨胀机为开发形式，主要原因是不需要吸入控制阎。根据C02膨胀的特点，对一

个涡旋压缩机进行改造，如降低排气容积等，并进行了CO：膨胀机实验。论文从原

理上证实了涡旋膨胀机在跨临界和两相区的可操作性。此膨胀机已被多次改进，目

前，样机的内部泄漏还是比较严重，还需对结构进行优化设计和提高机械加工精度，

使膨胀机达到一个可以接受的运行水平。研究小组建立了涡旋膨胀机的理论模型，

进行了模拟计算，分析了不同几何参数对膨胀机运行以及尺寸等方面的影响，计算

了所需要的机械加工精度。

6)美国PURDUE大学J．S．Baek和E．A．Grolll61 J对名为ED—WOW(Expansion
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Device Witll Output Work)的活塞气缸膨胀器进行了开发，如图1—17。研究借鉴了活

塞膨胀机的形式，活塞气缸膨胀器是由2个气缸、2个活塞组和连接杆组成，活塞

与曲轴连接驱动轴转动，膨胀器排气容积为2x13．26cm3，整个膨胀过程由快速反应

电磁阀控制进气和排气。初步设计两个活塞运动规律相同，在相同时间达到气缸头

部。在C02膨胀应用中，则采用非同步设计，目标是降低机械惯性，使正进行膨胀

的气缸内的活塞推动已膨胀完毕的气缸内的活塞排气。由于膨胀过程需要控制进气

排气，时间很短，而电磁膨胀阀对输入信号有时间延迟性，因此必须了解电磁阀的

流动特性。经对内孔为3／64英尺电磁阀的测试，其延迟时间为o．01秒，压力达到最

高需O．075秒，而阀的实际打开时间为O．072秒，因此为达到设计流量，活塞气缸膨

胀器需两个吸入阀，一个排出阀。为防止泄漏，整个活塞气缸膨胀器被全封闭起来，

壳体内部压力为排气压力。研究对活塞气缸膨胀器进行了实验测试，膨胀机的输出

功带动一个水泵。活塞气缸膨胀器的设计转速为120rpm。运行工况为

7．2MPa／2．7MPa，活塞气缸膨胀器的输出功34．8W，绝热效率为10％左右。

固。国
四～
凋礴9够
图1—17a活塞气缸膨胀器缸头

的设计
图1-17b活塞气缸膨胀器

的组装图

7)其它著名的研究机构如伦敦CITY大学的N．STOSTIC[62】，J、组对制冷系统

C02双螺杆压缩膨胀机(TWIN SCREW COMBINED cOMPREssOR AND

EXPRESSOR)进行了理论研究。挪威科技大学NTNU实验室和日本大金DARKIN

公司也开展了类似的C02膨胀机研究工作。

从这些研究来看，开发高效的C02膨胀机，已成为世界共识。

1 3 2 2 C02膨胀机的关键技术

1．膨胀机的耐高压和密封性

C02膨胀机的特点是工作压力高，压差大。高压和大压差将导致材料和零件的变

形，严重时会使运动部件不能正常工作，并引起泄漏。在同等间隙下，高压比低压

泄漏情况要严重。当为降低泄漏而减小间隙又会引起摩擦力的变化。因此首先需要
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膨胀机可耐高压，零部件在大压差下变形小，密封设备也必须耐高压，泄漏小。

2．膨胀机的摩擦

膨胀机的摩擦损失是由两部分组成，一部分为机械摩擦损失，另一部分为流体

流动摩擦损失。由于膨胀机的工作压力高，工作面之间的摩擦增大，会影响运动部

件的运行，并产生大量的热，消耗输出功，使膨胀机的绝热效率降低。

3．膨胀机的寿命及在两相流情况下的磨损情况

由于膨胀过程产生两相流，它使流道产生磨损，随着相变过程存在液击和气蚀

现象，会使机器的动力性能恶化，破坏转子的稳定性，对膨胀机产生损害，降低设

备的寿命。

4．处理膨胀功的回收方式。

流体推动膨胀机转动，使膨胀机输出机械功，只有利用这部分输出能量，才能

最大限度地达到节能的目的，选择膨胀机膨胀功的回收方式是很重要的。不同的回

收方式将影响膨胀机输出功的效率，而且也会影响到整个系统的运行效率。同时，

选择不同的膨胀功回收方式，在膨胀机的设计上也存在不同的要求，如联接问题，

匹配问题和密封问题等等。

5．变工况特性

膨胀机是在定工况下设计的，容积确定，膨胀功确定。但由于系统负荷总是处

于变化中，膨胀机的运行参数总是在变化，因此就需要膨胀机具有容量调节的功能，

以满足不同的需要。如何使膨胀机具有方便的容量调节功能需在设计中加以考虑。

1．3．3换热器的研究

1 3．3．1气体冷却器和凝结换热研究

C02跨临界系统高压侧是超临界流体，不存在相变，有温度的滑移，应采用逆流

式换热减小温差损失。1990 1991年的第一台用于汽车空调的气体冷却器外径／内径

为4．9mm／3．4mm，由铝管和平直铝翅片构成，这种设计存在热短路问题，即经过翅

片从热管道向冷管道导热。空气／C02气体冷却器又改为在空气流动方向的第二、三

排管之间加入裂缝。为解决耐压问题和小管径涨管加工困难，开发了微通道换热器。

1998年挪威NTNU的PaRer,sent63】开发了C02系统紧凑型换热器，采用多个平扳组

成传热管，平板被挤压出微通道管，管径在O．7mm-2mm之间。传热管插入垂直的

积液管，折叠翅片安装在管中间。日本DENSO公司开发的热水器使用水／C02逆流

式换热器，C02侧仍采用微通道，水侧金属板带内翅片。Heun[641对微通道换热器的

结构进行了研究，发现通道直径越小，通道数应越多，通道长度应越短，单位换热

量占用的体积越小。Schonfeld和Kraus[651对超临界流体换热进行理论计算和实验研
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究，发现计算结果高于实验值，说明超临界流体不能用常规对流换热方法精确计算。

C．Dang和E．Hihara[66]也进行了上述工作，他们比较了多个关联式，并在Pilta方程的

基础上建立了新的关联式，计算结果与实验结果误差为20％。

1 3．3．2蒸发器和沸腾换热研究

空气／C02蒸发器最初形式是机械涨管结构，后发展成具有足够破裂压力的小直

径圆管，现在已开发出钎焊微通道蒸发器。日本东京大学的Hihara和Tanakaf67]对高

压下CO：流体沸腾做了大量的实验，表明高压和低表面张力对核沸腾特性影响很大，

特别是在高流量情况下。由于在蒸发器内，流体涉及两相流换热，流体的流型对换

热的影响很大，挪威NTNU的J．Pattersenl68,fi91对C02流体在微通道内低压沸腾流动

流型进行实验研究，给出了流型图。同时他对C02蒸发流动压力降进行了测试，并

与存在的关联式进行比较，发现通过修正，现存模型对垂直流动计算误差很小。

E．A．Groll[70,71]和Kim．Yongchan[721都对C02流体干度对水平管换热系数的影响进行

了理论与实验研究，结果发现C02流体的干度越低，换热系数越大，当C02流体完

全变为蒸气，则换热系数迅速下降，换热效果恶劣。J．B．Choi【”1对C02流体在垂直

管道的蒸发换热情况进行了实验研究，发现在低流体干度区，随干度的增大，换热

系数增大，但当干度超过某一值时，换热系数迅速下降，这是由于壁面液膜破裂，

导致换热效果下降。

1．4本课题研究的内容、意义

1 4．1主要研究内容

根据对国内外C02跨临界循环理论研究和应用现状的分析，本文从减小CO：跨

临界循环系统的能量损失角度，对提高系统效率的关键技术进行了理论分析和实验

研究，重点解决C02跨临界循环膨胀机开发的技术难题，为C02膨胀机效率的进一

步提高和C02跨临界系统的实际应用提供理论指导。主要的研究内容包括

1．4 1．1 C02跨临界循环热力学分析

提出提高C02跨临界循环系统效率的几种主要方法，并对其系统循环性能系数

进行对比分析，而且确定在C02跨临界循环带膨胀机系统中膨胀机的效率阈值。

1．4 1．2 C02跨临界膨胀机流体膨胀过程的不可逆热力学分析

通过对比C02膨胀机流体不同的膨胀过程，分析不同过程对膨胀机的影响。对

膨胀机内部流体进行动力学分析，根据C02跨临界流体的膨胀特点，研究膨胀机内

流体的压力波的传播速度，同时根据流体的动力学分析，确定膨胀机的泄漏模型，
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为膨胀机的模拟提供理论基础。

1．4．1．3 COz跨临界膨胀机运行特性分析和实验研究

进行COz跨临界循环带膨胀机系统与利用回热器循环系统的实验对比。从理论

和实验两个方面研究C02跨临界循环带膨胀机系统的运行特性，确定带膨胀机系统

对外部参数变化的敏感度和运行规律，为进一步确定带膨胀机系统运行时的最佳操

作方案提供依据。

1，4 1．4 C02跨临界膨胀机回收功方式的分析

通过对膨胀机的膨胀功的不同回收方式进行全面理论分析和对比，总结出最优

方案，同时根据实际操作的可行性提出开发膨胀机压缩机一体机的模式，为膨胀机

的进一步开发提供依据。

1．4．1．5新型滑板滚动活塞膨胀机与原有滑板膨胀机的对比与实验研究

在第一代膨胀机的基础上，开发新型滑板膨胀机。对新型滑板滚动活塞膨胀机

进行受力分析，同时与原有滑板滚动活塞膨胀机进行对比，并对设备的不可逆损失

进行理论计算，确定改变滑板设计后是否减少泄漏，提高膨胀机的运行效率，并对

新型滑板膨胀机进行实验研究。

1．4 1．6摆动转子膨胀机的性能分析与实验研究

开发的摆动转子膨胀机，根据设计的结构参数，从理论上对比滚动活塞膨胀机

与摆动转予膨胀机变形、摩擦、泄漏等重要参数，对膨胀机的摆动转子进行内部应

力和强度分析，给出选取加工材料的依据。确定各参数的合理性，并提出改进方案。

同时对摆动转予膨胀机进行实验。

1．4．1．7滚动活塞压缩膨胀机的设计

根据膨胀机的设计参数，推导压缩机部分的设计参数，同时对两者的受力进行

分析，计算两部分在不同相位角时的受力情况，以及两者耦合的情况，从而给出最

佳的耦合参数。通过建立膨胀机和压缩机的模型，明确循环系统各参数之间的匹配

关系和对膨胀机的影响程度。

1．4．2研究目的和意义

本项目立足于新型制冷和热泵循环装置中应用自然制冷剂C02的研究，分析

COz跨l临界循环用膨胀机代替节流阀系统特性及膨胀机结构优化的深层次问题，包

括C02超临界状态下的膨胀过程特性等关键理论和技术。为C02膨胀机的设计和研
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制提供理论依据，从而可进一步提高C02膨胀机效率和C02制冷循环的循环性能系

数，增强C02跨临界循环系统的竞争力，推动C02制冷剂的实际应用，以替代各种

环害工质，从根本上解决臭氧层破坏和温室效应问题。同时紧跟世界发展趋势，制

造开发有自主知识产权的C02膨胀机，对发展我国高科技含量的技术具有重要意义。

1．5本章小结

本章通过介绍制冷剂发展的历史，阐述了采用自然工质的必要性，其中由于COz

工质的优良特性，被重新启用作为制冷工质也是发展的必然选择。本章总结了C02

跨临界循环的特点，并指出提高整个系统循环效率的主要方向。本文给出了C02跨

临界系统在汽车空调、热泵和热水器、双级压缩循环、C02-NH3复叠式压缩循环的

应用与研究情况并介绍了C02换热器和换热的研究发展现状。同时总结分析了现有

C02压缩机和膨胀机的研究发展情况，提出了C02压缩机和膨胀机研究的关键技术

以及未来的发展方向。本文在原有研究的基础上，提出改进现有膨胀机的结构，减

少泄漏等能量损失，并开发新型的膨胀机，进一步提高膨胀机的效率。在理论分析

的同时进行大量的实验研究，为膨胀机循环系统的运行和理论仿真提供实际的数据。
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第二章CO：跨临界循环系统的热力学分析

2．1提高C02跨临界循环系统效率方法的比较

从c02跨临界热力循环图中(图2—1)可以看到，C02的吸、放热过程分别在亚

临界区和超临界区进行，亚临界区的吸热过程和常规循环一样，丽在超临界压力区

的放热过程则和常规循环截然不同。在超临界压力区的等压放热过程中，CO：的温

度不断变化，不再是常规循环中的冷凝过程，因此其高压端换热器也不再称为冷凝

器，而叫气体冷却器(Gas Cooler)。由于系统的流体从超临界区被节流到两相区，

因此节流损失远远大于常规卤代烃工质的节流损失，则跨临界循环性能系数要远低

于常规工质的循环性能系数【l仉“J，需要采取必要的措施提高系统循环性能系数。以

下有五种措施分别进行分析。

图2-1一a LgP-h图 图2．1-b T．S图

图2-1 C02跨临界热力循环图

2，1．1 C02跨临界循环带回热器系统分析

采用在气体冷却器后增加回热器的方

法。回热器的作用可以降低进入节流阀的流

体温度，从而降低其焓值，减小损失，同时

经过换热，蒸发器出121蒸气变为过热蒸气， 8

实现压缩机入口过热。以下对回热器循环和

基本循环进行对比，假定环境温度35℃。气

体冷却器出口温度为40℃，蒸发温度为5℃，

系统高压侧压力为10MPa，压缩机效率为

70％。从图2．2中可以看出，增加回热器后，
图2-2带回热器循环与基本循环的比较

回热温度越高，系统性能系数越高。但回热温度不能无限制地增高，丽是受气体冷
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却器出口温度和蒸发温度的影响，以及换热温差的影响，如果为使回热温差达到最

大，而使换热面积无限增加也是不合理的。由于压缩机吸气过热度增加，会导致压

缩机输气量减小，系统的流量会有所下降。如果取换热温差为5 oc，则回热温差为

25。C，回热系统比基本循环系统的COP提高4．87％。

2．1．2提高压缩机效率

C02压缩机不同于一般工质的压缩机，C02的比容小，压缩机的容积变小，研究

表明，c02压缩机的在跨临晃循环中，虽然工作压力高于一般工质的工作压力，但压

缩比为2．7～3，低于一般工质压缩的压力比。

压缩机研究论文指出，与R134a压缩机比较，

旋式压缩机的压缩内容积仅为R1 34a的25％，

大，余隙容积小[741。

从挪威NTNU—SINTEF Energy研究所的

C02压缩机实验对比的效率图2．3可以看出，

C02压缩机的绝热效率随压缩比的变化比较

平坦，而R12与R134a压缩机的绝热效率随

压缩比的变化比较剧烈。日本DENSO公司【48】

和Jurgen et al 14l】的实验研究都表明，C02压

缩机的绝热效率可超过70％，达到80％。

取夏季典型工况的室外空气温度为35

℃，所以对于C02制冷循环气体冷却器出口温

度设定为40℃；蒸发温度变化范围为5℃；系

统高压侧压力为10MPa。回热温差为25℃。

由图24可以看出，压缩机效率越高，则

系统循环效率越好，当压缩机效率达到80％

时，比基本循环系统的COP提高19．67％。比

回热温差为25"C的回热系统提高14．11％。

2．1．3提高系统换热效率

挪威所提出的一篇针对汽车用涡旋式

在相同的转速与容积效率下，C02涡

压缩机的大小可以减少许多，吸气量

叼

魄】

图2-3压缩机的效率图

图2-4不同压缩机效率下的系统

性能系数

系统换热主要发生在气体冷却器、蒸发器，以及回热器中。如果换热器的性能

不好，会导致能量损失。由于C02流体的特殊性，粘度小，工作压力高，在目前的

换热器研究中，采用微通道技术，减小管道的尺寸，增大换热面积。因此，在相同

环境温度和换热介质温度的情况下，增大系统换热系数，可降低气体冷却器的出口

温度，提高蒸发器蒸发温度，从而提高系统性能。
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取典型工况室外空气温度为35℃；冷冻水供水温度为10。C；系统高压侧压力为

10MPa。压缩机效率为70％。从图2—5中可以看出气体冷却器出口温度与环境温度

的温差越小，系统性能系数越高，如果取温差为3℃，则比基本循环提高19．2％。

1 ，5 2 2 5 3 3．5 ●45 S 5．6

T帅事邮时Ind柏nr脯rcl

图2-5不同换热温差对系统性能系数的影响

2．1 4优化系统循环设计

图2-6双级压缩系统

为提高系统循环效率，可以对系统进行优化设计。由于C02跨临界系统运行压

力高，压差大，可以采用双级压缩系统，降低压缩机压比，提高压缩机效率。同时

还可以利用中间冷却器降低第二级压缩机的入口过热度，从而降低压缩机的排气温

度。双级压缩的布置方式如图2-6，经回热器换

热的过热蒸气进入一级压缩机进行压缩，再进

入中间冷却器换热，之后进入第二级压缩机进

行压缩，经气体冷却器和回热器换熟后，经节

流进入蒸发器，完成一次循环。假设气体冷却

器出口温度为40℃；蒸发温度变化为5 4C；系

统商压侧压力为10MPa，两级压缩机效率为71

％，回热温差25℃。如图2．7所示，双级压缩

存在最优中间压力，使系统COP达到最大，在

最优中间压力情况下，可使基本循环提高21％。

2．1．5开发高效率的膨胀机

m∞∞5∞∞∞m 7Ⅻm㈣
情∞妇p啦胂{Ⅺ嘲

图2．7双级压缩系统性能系数随

中间压力的变化规律

C02作为制冷剂在空调工况适宜采用跨临界循环，而且COa跨临界循环节流损

失非常大，在相同当量冷凝温度情况下，C02循环的效率比常规工质低20％～30％，

抵消了其所具有的环境优势。1999年，Lorentzenl311重新提出利用膨胀机代替节流阎

提高C02跨临界循环系统的性能系数。由于C02跨临界循环的容积膨胀比是2～4，

远小于常规的制冷剂(20～30，空调工况)，而且回收的膨胀功约占压缩功的25～30
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％。这种系统因接近理想卡诺循环，理论上无

节流损失，利用膨胀机代替节流阀可以提高

C02制冷循环的能效比。

取典型工况的室外空气温度为35℃，气体

冷却器出口温度为40℃：蒸发温度变化为5

℃：系统高压侧压力为10MPa。压缩机效率

为70％。由图2．8发现当膨胀机效率高于10

％，就可高于基本循环效率，如果膨胀机的效

率达到60％，则比基本循环效率提高27_3％。

图2．8不同膨胀机效率对系统性能系

数的影响

表2．1提高C02跨临界循环系统性能系数方法比较

序号 项目 蒸发温 气体冷却器 排气压 压缩机 回热温 系统性 c02膨胀

度(℃) 出口温度℃ 力(MDa) 效率 差(℃1 能系数 机效率

1 基本循环 5 40 10 o．7 0 2．256

2 回热器 5 40 lO o 7 25 2．366 12 5％

3 提高压缩机效率 5 40 lo 0．8 25 2．70 45“

4 提高换热系数 7 38 10 0．7 25 2．69 44 4％

5 双级 5 40 10 O．7l 25 2．735 48．4％

6 膨胀机 5 40 10 o．7 o 2．872 60％

7 R134a 5 55冷凝温度 0．65 lo 2．678 43．3％

从上述比较结果看出，五种方法都可以提高C02跨临界循环的性能系数，从表

2．1可以看出当膨胀机的效率至少超过50％，才能都高于其它5种方法，而且随着

膨胀机的效率越高，系统的性能系数越高。膨胀机效率超过43．3％，可达到与R134a

系统相同的性能系数。因此，从上述分析可见，开发高效率膨胀机是C02跨临界系

统的关键技术。

2．2 C02跨临界循环膨胀过程的热力学关系计算

在制冷系统工质膨胀的过程中，希望工质进行等熵膨胀，以减小不可逆损失，

使制冷量达到最大。由于在C02跨临界制冷循环的放热段没有冷凝温度，温度与压

力是独立变量，在进行分析时，讨论初始温度与压力独立变化时的膨胀情况。

2．2．1膨胀初始压力不变，温度改变
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CarbonDiOXide

s[kJIkg-K]

图2-9膨胀初始压力不变，C02等熵膨胀过程的变化

设在图2-9中，有6个膨胀过程，膨胀初始压力相同，但温度不同，分别为30

℃、35℃、40℃、45℃、50℃和60℃。由于

膨胀初始温度不同，流体到达两相区，干度的

变化规律是不同的。由图2．10可以看出当初

始膨胀压力保持为1 0MPa，膨胀初始温度为

50℃和60℃时，工质干废由1逐渐减小，而

温度为35℃、40℃时，干度则由0逐渐增大。

可见在初始压力一定的情况下，膨胀初始温度

改变，将导致流体在膨胀机内膨胀过程变化。

膨胀过程出现三种情况：

2 5 30 3 5 4 0 4 5 50 6 5 6 0 6 5 7 0 7 5 8 0

P伸P●}

图2—10 C02膨胀过程干度的变化规律

a)流体从超临界区进入过冷液区，再从饱和液膨胀到两相区，有气态工质产生，

形成气液两相。

b)由超临界流体经临界点直接进入两相区，且在膨胀过程中工质干度基本保持不变。

c)流体从超临界区进入过热蒸汽区，由过热蒸气膨胀到饱和气，经饱和气进入两相

区，有气态工质凝结，形成气液两相。

在热泵工作条件下，随回水温度的升高，则会出现压力基本保持不变，而气

体冷却器出口温度不断升高，与上述情况相同。

2．2 2膨胀初始温度不变，压力变化

图2．11中，有5个膨胀过程，膨胀初始温度相同为40。C，但压力不同，分别

为7MPa、8MPa、9 MPa、10 Mpa和11 MPa。当膨胀机初始温度不变，压力变化的

情况时，流体到达两相区，干度变化规律也是不同。图2．12表明初始压力越低，流
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CarbOnDIOXIde
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图2．11膨胀初始温度不变，CO，等熵膨胀过程的变化

体干度是由1逐渐减小，膨胀过程为超临晃

流体经过热蒸气区，膨胀到饱和气，饱和气

继续膨胀，部分工质凝结，变成两相流体。

而初始压力越高，流体干度则由0逐渐增大，

膨胀过程为超临界流体经过冷液区形成饱

和液，饱和液进行膨胀，生成部分气态工质，

形成两相流体。当高压为9MPa时，流体干

度基本不变，由超临界区直接进入两相区。

PIMPa)

图2-12 C02的干度变化图

因此根据以上分析， C02膨胀过程会随着温度压力的变化产生不同，膨胀过程

会发生在临界点左侧，或者膨胀过程发生在临界点右侧。由于流体在临界点附近变

化比较剧烈，发生的可能性比较小，因此流体经临界点直接进入两相区的过程本文

不讨论。由于膨胀机入口参数的变化，流体在膨胀机内会发生不同的情况，或发生

沸腾，或发生凝结，则使膨胀过程的分析出现不同的模型。

2．2．3 C02物性分析

在膨胀过程中，流体都要经过临界区，成为饱和态。流体C02在近临界点的物

性变化非常剧烈，如cp、Cv、k的奇异点，都出现在临界点。文献[75]和文献[76]

都对临界点处，C02的物性变化进行了阐述。近临界态流体处于某种程度的热力学

不平衡态。

在近临界区，不同流体的热力学参数变化规律都明显相似。在这一领域，一些

学者常用的参考量是转置温度俅，定义为在给定超临界压力下比热容Cp达到最大

值时的温度，作为延伸的饱和温度来研究，同时将流体看作赝两相流体。但根据热
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力学理论，平衡态的超临界流体显然为单相，因此在分析近临界区会存在两个模型。

豪普特曼利用照片，通过直观实验结果得出结论：所有异常的结果都可以用单相模

型来解释[7训。事实上，可以选择任意一个模型，因为某个有说服力的情况可能对两

个模型的任何一个都有利。任何解析模型应该在整个区域都适用，并且用合适的公

式表示时，从液体向气体应出现平滑过渡，反之亦然。

在膨胀机工质从超临界到两相区过程中，流体在超临界部分按照单相模型进行

处理。

在图2．13表示膨胀过程中超临界部分和过冷液的单位质量可回收功，随着入口

工质温度的升高而增加，从超临界流体到饱和液段焓差随膨胀初始温度变化而改变

很小，占总焓差的比例为1／5 1／3，因此此段的膨胀功是不可忽视的。过冷液段的

焓值随初始温度的升高而减小至0。超临界流体的焓差比单相流体段所占比例大。

两相流部分的膨胀功随温度升高而增加。此膨胀过程工质从10MPa膨胀到3MPa，

膨胀压比3．33，小于常规工质制冷系统的膨胀压比。图2．14中可以看出在单相流体

段，C02的比容变化很小。

图2-13膨胀蒸发过程各部分烩值变化 图2．14膨胀蒸发过程中C02比容的变化

图2．15表示膨胀过程中超临界流体从8MPa膨胀到3MPa，膨胀压比2．67，从超

临界流体到过热蒸气焓差基本不随膨胀初始温度变化，占总焓差的比例为1／10～

1／1 5，过热蒸气段的焓值随初始温度的升高而增大，最大将近总焓值的114。单相流

拍O∞O 37 O 38 D 390帅0 41m 42 0 43 0 440●5 0

T(。q

图2-15各部分焓值变化图 周2一16膨胀凝结过程中COz比容的变化

聂fntE¨●E=一；一∞芒2一蠹一日专占

写芒“。王一●E兰；^∞苣盈一＆_叠葛∞
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体段所占总焓差的比例较大，此段的膨胀功也是不能忽略的。图2—16中可以看出在

此膨胀过程中，单相流体段工质的比容是连续变化的，可视此段工质为可压缩流体。

2．3 C02跨临界循环膨胀过程不可逆热力学分析

在实际的过程中，C02跨临界制冷循环会随外界参数的改变而变化，由此产生

的变化会影响系统膨胀机中流体的膨胀过程，并直接导致膨胀机运行效率的变化和

系统性能系数的改变，因此有必要对C02跨临界制冷循环的膨胀过程进行不可逆热

力学的分析，以此为基础才能实现膨胀机的模拟，确定在实际条件下的膨胀机运行

特性。

2．3．1膨胀机内部流体的流动特性模型

在单相流段，如果膨胀过程是从超临界流体到液态工质，与膨胀过程从超临界

流体到过热气态工质是不同的，虽然变化不同，但都为单相，两个过程流动的模型

基本相同。即可采用如下公式‘78】

连续方程

_0(删F)出=一O(Fpdx) (2．1)

动量方程

一唾出一p娑=聊(宴+“参(2-20'x ot
)

戚 血

在绝热的情况下，能量流出与流入部分之差加上控制体内能减少率等于系统输出的

功

昙渺蛾丁+一P+簪阱Fax妄[p以r+》=--w,pFax(2-30x P Ot
)

Z Z

但从饱和区到达两相流时，膨胀过程出现蒸发沸腾现象，需考察相变过程中气

泡大小、生长过程和脱离，两相流的方程中还应增加气泡的变化方程式，延迟膨胀

的现象。而如果膨胀过程在单相流段，为气态工质，到达两相区出现凝结现象，气

态工质凝结则需考察相变过程产生液滴大小、状态和成长过程。由于液滴依赖气流

向前运动，液滴的速度总是滞后于气流速度，气体需对液滴做功，推动液滴前进。

由于干度不同，空泡率改变，将使不同的膨胀过程流体的流型不同，因此流体流动

的模型是不同的。液态与气态工质粘性不同，则流动摩擦阻力也随之不同。膨胀机

内部流体的传热特性不同。液态的导热系数要大于气态，则流体与膨胀机气缸的热

交换冷损也是不同的。
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11膨胀过程蒸发沸腾的两相流物理模型

在此膨胀过程中，随着流体蒸发和沸腾，流体的气体质量分数不断变化，而且

在膨胀机中，特别是转子式膨胀机的活塞在不停的运动，起到一个搅拌的作用，确

定膨胀过程中流体的流型是很困难的，因此在建立此膨胀过程的两相部分模型时应

对两相一同考虑，并认为是两相速度不同的定常流动。因此膨胀过程的物理模型可

以按分离两相流处理，同时增加气泡的生长方程。则流体模型假设如下：

a)稳定流动；

b)气泡为球形；

c)内部气体温度均匀。

连续方程㈣为

G=以％三=P，u五1--a(2-4)
动量方程㈣为

一老=4rD+G鲁k％+(1一x)K卜如；+(1一Ⅱm]c。s占(2-5)
能量方程[78]为

(警一警]=d[xhg+(1-x)hI]+兰卜孚州一x，譬l+gc。s目cz呦
气泡的增长的方程[79,80]

idN=％Ⅳ(，)exP／警l／^ (2-7)

AW=4nr’Pg(gg—g，)／3+4m"2盯 (2-8)

R㈢+三(警)2=等 陆。，

式中科／破表示产生临界泡核分子团的速率；r表示为玻耳兹曼常数；h表示普兰

克数；疋表示汽相温度，亦即液膜过热度；AW表示外界对气泡需要做的功；，表

示气泡尺寸：盯表示液体的表面张力：积／出表示气泡生长速度。

21膨胀过程凝结的两相流物理模型

在此膨胀过程中气体的干度很大，而且随着流体的膨胀气态工质不断凝结呈液

滴，液滴是被夹带在气流中流动，则此膨胀过程的物理模型可以假设为有悬浮颗粒

的气体流模型，同时增加液滴的生长方程。因此对模型假设如下：

a)稳定流动：

b)雾状两相流动模型，液滴相互之间没有任何联系；
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c)液滴不可压缩且数目不变，对气体的作用只有气体力

d)忽略液滴对气体连续流动的影响。

分别对气体和液滴建立基本方程【81】。

液滴的连续方程(稳定流动)

V·∞，_)=0

液滴的动量方程

去=K等p，

(2—10)

r2—111

式中Adx代表液滴容积：F代表单位液滴的体积力一即等于气流对离子的拖拽力

¨代表液滴在总截面上的平均速度(州s)：n代表液滴的密度(kg／m3)
液滴的能量方程

．砸Q：pvj掣(2-12)
口X

paw：庙K：睾(2-13)

式中9一单位体积气体中所有液滴的总换热量；驴一单位体积气体中所有液滴
作的功：

液滴的增长方程

警=丝等掣丽1了1pl M (z州)
出 ， 、／2础1一zo

‘Pf皿

式中R表示液滴半径(m)；M代表马赫数；y代表蒸发潜热(kJ／kg)：Cpg代表气相

等压比热(kJ／kg．k)。

气体连续方程

气体的动量方程

气体能量方程

V·(p矿)=0

即Ⅵ警+P警=。

d矿一幽+p霉+∥_dVat at=。

2．3，2膨胀机膨胀过程的泄漏情况分析

(2—15)

(2—16)

(2-17)
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C02循环压力高于普通工质的循环，

在高压情况下，泄漏损失将是影响膨胀机

效率的主要因素，也是主要的不可逆损失。

泄漏除了与泄漏通道的几何尺寸有关外，

还与流体的物性有关，如流体的粘度、密

度和压力温度以及流速等。图2．17表示了

两个膨胀过程粘度变化的趋势，图中过程

1表示超临界流体在膨胀至两相区出现蒸

发现象的过程。而过程2正好相反，出现

R々Im[JIxgr)
图2-17粘度随压力变化图

凝结过程。从图中可以看出，过程2的流体粘度较小。在加工间隙相同的情况下，

由于工质粘度与密度不同，两相流泄漏质量不同。随着膨胀过程的动态变化，则泄

漏效果也会发生变化，例如在膨胀过程1中，流体在泄漏过程中，由于粘性作用，

会有一部分液体附着在壁面，减小流通的面积，同时由于压力降，流体中会产生气

泡，壁面空穴的存在，会使得壁面上也产生气泡，相当于进一步增大了流体流动的

阻力，减小泄漏。而在膨胀过程2中，流体从干蒸气膨胀到两相，在泄漏过程中，

流体中会有液态流体凝结，附着在壁面，也会起到降低阻力的作用，根据研究‘821，

液态的泄漏要小于气态，因此液态的泄漏效果小于气态。虽然如此，泄漏还是与压

差有关的，在相同气体冷却器出口温度情况下，膨胀过程1要比膨胀过程2的压力

高，压力差可达1MPa，压力高的膨胀机将导致泄漏的增加和摩擦损失增加。

1)平行泄漏通道

由于两个过程中流体的特性不同，因此采用的泄漏模型是不同的。在膨胀过程1

中，流体主要是以液态为主，因此可以参考液态泄漏公式，同时由于流道的形式以

及转速和流体干度等因素的影响，应增加一个经验系数进行修正。对应平行的泄漏

通道，根据动力学方程建立泄漏模型。

一zdx+卜窘出卜h耋出卜-p出 口旧

f=∥拿 (2．19)
02"

得到：

脚一CoA(去妾c阳"一(1-割 p：∞

式中ap／dx代表P在x方向上的梯度；cb代表泄漏模型的流量系数：A代表泄漏通

道的横截面积；”代表流体与壁面的相对速度；z代表泄漏通道的长度；“代表流

体粘度；占代表泄漏通道的高度；

冒e￡o邑扫18鼍，
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在膨胀过程2，流体主要是以气态为主，因此可参考气态泄漏模型，由于在流

动中会有凝结现象，因此采取冻结模型保持流动过程中的流体干度不变，进行泄漏

量的计算，因此此泄漏模型为气液两相分层流动，同时也增加一个经验系数，来修

正其它因素的影响。

mt=(1一a)Au，P』 (2—21)

mg 2aAugPg

小睾甜

⋯¨％睁¨导m¨字]_L以 x j L x／

肾c3v 2kR¨(Tl-T2)j

f2—22)

f2—23)

(2-24)

f2—25)

“f=“g／S (2-26)

式中m，代表液相泄漏的质量流量(kg／s)；m。代表气相泄漏的质量流量(kg／s)：A

代表泄漏通道的截面积(m2)；“，，p。分别代表泄漏通道液相工质的流速和密度(m／s)

(kg／m3)；“。，P。分别代表泄漏通道气相工质的流速和密度(m／s)，(kg／m3)；C

代表泄漏模型的系数；孔代表泄漏前的制冷剂温度(℃)；T2代表泄漏后的制冷剂

温度(℃)；x代表制冷剂气相干度；k，R分别代表绝热指数和气体常数；a代表空

隙率：S代表气相和液相的滑速比。

2)狭窄的泄漏通道

在膨胀机中，流体流动中会经过一系列的狭窄通道，当通道很短时，可简化为

喷管，对于两相流流体，在应用喷管的流动模型时应增加两相流的概念。假设流体

在泄漏过程没有相交，同时考虑到转速的影响和其它因素的影响也应增加泄漏系数

C。，因此喷管泄漏流量为

G=CD
2p，(Pl—P2)

[去一，]2[·+石(岩；一·]]
(2-271

式中Pt代表液体密度(kg／m3)：Pg代表气体密度(kg／m3)；P、代表泄漏通道前的压
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力(Pa)；P2代表泄漏通道后的压力(Pa)；x代表流体的干度。

对气体流动则可利用渐缩喷管公式，假设流动过程是等熵的，则气体通过出口

截面的质量流量㈣为

⋯。蓐P'P—'／Z一-、Tj] f2-28)

式中k代表气体的等熵指数；P1、p2是流体在喷管进、出口截面上的压力(Pa)；p

代表流体在喷管进口截面上的密度(k∥m3)。

3)平行平盘泄漏通道

对于液体或干度较低的流体通过平行圆盘缝隙流动时，两圆盘平行相距为艿，

流体从中心向四周径向流出，则根据流体动力学原理，建立如下方程：

耐劬一(r+享咖)，dOdr：prdOdy一(p+粤毋)×(，+dr)dOdr+2p咖方譬(2．29)
dV Cl， dV

r=∥_Ou (2．30)
咧

边界条件：尸O，u=O，j，=J，u=O

泄漏速度“ 。：一去粤)，@-y)归一五言邶 (2-31)

由于泄漏速度没有考虑转动速度对泄漏的影响，因此也增加一个泄漏系数，则
泄漏的质量流量为

G=c，n“幽=C／r2叩。幼=-Cf p06币“6 3rd咖P (2-32)

气体或干度很大的流体泄漏，则采用一维定常均匀平衡流动的基本方程为

粤：一三r旦堕言一jk⋯Pm dr(2-33)
2．3．3 C02膨胀机的压力波传播速度分析

在膨胀过程中，当流体沿壁面流过，壁面存在一个微小的角度，会对流体产生

负压强扰动，即使流体获得一个负的压强增量，而且随着流动的空间不断的增大，

形成连续不断负压强扰动，使气流的压强不断降低，这样的流动过程是一个膨胀过

程，形成膨胀波。流体通过膨胀波是一个加速的过程。在流体压力不断降低的过程
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芝如。嘭+(1训删】+老=o (2_34)

鲁如；％+(1叫M】=o (2．35)

乏dP+v二2磊d：：嘉二端=争殉a考+口二兰h+(1一口埔】+2％，l印。警+(1一口漓誓f=o

口，芝如。+(1叫岛】+印。警+(1叫n警=。 (2-s，)

、 老一而芝如；+(1训p屉o (2-38)

％2 2面赢 (2_39)
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a=xp，／[xp一(1一x)Spg]，导出aa／@<A后ag

d知= 卜”a，期针刊‰”嘲封口。。，
也p刊、而a(1-a)面Ox叫”地谢嚣j

各倒数印。／劫、助，／劫；反／印和瓠／印表示相交介面上的传质率、传热率和动

能传递率。这些传递率应当与压力波大小、时间特征、以及流型有关。

(1)助，／印表示气体压缩性，一般可用多变过程pv：=常数描述，n值处于热力平

衡下的指数仇与等熵指数y之间。若假定为等熵变化，则n=y，表示忽略界面之间

的传热。

(2)印，／ap为液体压缩性，基本上与交界面的过程无关，可以用液相声速di2近似。

(3)船／印表征相交界面上的动量传递率，在滞止的两相系统中，瓠／印斗0，没

有大的影响。

(4)苏／印表示相交界面上的质量传递。膨胀波与压缩波对舐／印值的影响也不同。

不同的简化假定，形成不同计算模型，得到不同的结果。通过分析C02在膨胀

过程中的特性可以对这些物理量进行简化，从而得到压力波的传播速度公式。

2．3．3．2 C02跨临界循环膨胀过程的压力波传播速度分析

1)单相流体的压力波传播速度

在膨胀过程中，工质从超临界膨胀到饱和液，流体都是近似不可压缩流体，工

质从超临界膨胀到饱和蒸气，按可压缩流体处理，但都是单相流体，则单相流体的

压力波传播速度为

a2= (2—41)

2)膨胀闪蒸过程两相流体的压力波传播速度

值得注意的是在膨胀过程中是由于压强的变化形成蒸气，而不是由于加热而形

成的蒸气，产生了闪蒸现象。由于压强的突变而引起快速相变会产生不平衡效应，

两相之间可能需要一定的时间才能再次达到平衡，回复平衡的机理是通常所说的弛

豫时间。在曾丹苓【84】给出的声速研究中，考虑相变的影响，而引入了弛豫系数口，

相转变率
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堂dt=口[嘉]塑art=脚l印J。
。 (2—42)

而口是由于相变f兰1带来的影响，0的确定是比较困难的。在两相临界流的经验模
＼印／。

型中，HENRY—FAUSKEl78】模型考虑流体的不平衡条件

平衡的干度联系起来

(dx／勿)，=N(dx。Idp)，，z=Nx。

N的确定则通过试验来确定的。

用系数N把热平衡和热不

(2-43)

膨胀过程中的相变弛豫首先从气泡的生长进行分析。实际的相变过程是一个不可

逆过程，这时驱动过程进行的是两相间的化学势，同样存在热力学流和热力学力间

的唯象关系。因此，实际的相变过程均为非平衡相变。如果非平衡相变的不可逆程

度d,N可以忽略，则认为相变过程是在无限小势差作用下进行的可逆过程，也就是

说相变弛豫时间为零，流体在过程中得到充分相变，这种情况称为平衡相变。理想

的平衡相变只在压力和温度变化趋于无限缓慢时才出现，实际相变过程均表现一定

的非平衡性。在相变过程中，液体是处于亚稳定状态，在产生气泡时，两相之间的

压力并不相等，由于表面张力的作用，使得气相的压力大于液相的压力，此时两相

压力不相等，而温度又需相等，所以稳定平衡破坏，出现亚稳态平衡。亚稳态平衡

时的两相参数关系可由方程(2．44)来描述气液间达到力学平衡。

p，一p，：丝卫 (2．44)
r pf—Pg

形成气相的首要条件是界面液相有一定的过热度，且△t。=疋一I，过热度可

从亚稳平衡时热力学条件确定，由Clapcyron-Clausius公式可得

△t：华丝(上1 (2_45)
^ 7 LPl—Pg，

由气泡的继续生长就要使液相过热度达到克服汽化的阻力，由液膜的过热度可得

出气泡临界半径与极限过热度的关系：

一： !堡 f2 46-461一=—————JL—一 12)

。h：gp。(巧一t)。
、 。

式中：h。为液体的气化潜热，v为比容，r代表气泡半径，a为表面张力。下标s

代表饱和状态，c代表临界状态。(2．46)式表明，对于一定的液体在一定的过热度

下，气泡半径大于-者可以继续长大，而小于一的气泡将不复存在。换句话说，过
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热度△f=一一一较大时，液体离稳定平衡态较远，气液两相间的化学势差△∥较大，

这时只需要一个小的扰动即可使平衡破坏，反映扰动尺度的r较小。相反，在过热

度较小时，则要求有更大尺度的扰动才能使亚稳平衡遭到破坏而引起向更稳定的状

态转移。

气泡的生长速度也是影响相变的一个因素。当形成泡核后，内压很大，气泡的

生长主要受气相推动外层液体的惯性力以及液体的粘滞力和截面表面张力所控制，

在等温条件下气泡的生长速度的近似解为
， 、0 S

堡：丛：2．69f盟] f2_47)
r。dt Lp√

生长的气泡尺寸与时间呈线性关系，当气泡的半径越小，则生成的时间越短。

如果气泡的生长速度很快，则相变产生的延迟越小。

Taniguchi．H和Kudo．Kdengren[ssl对应用于热泵系统的螺杆膨胀机进行了研究，

以R12为工质，研究了膨胀过程中纯液相气泡生成的时间延迟对膨胀的影响。预测

的结果显示，由于时间延迟导致对膨胀过程产生的影响与假设延迟时间为零产生的

影响的差别很小，同时测试结果也证明，假设延迟时间为零是正确的。

通过对比将R12的膨胀过程和C02膨胀过程中气泡生长情况，可以了解C02

相变中延迟对膨胀的影响。表2-2中列出了R12和C02的膨胀条件下的物性，可以

比较出气泡的临界半径大小和气泡的生长速度。

表2-2 R12和C02物性比较

项目 C02 R12 比值C02／R12

膨胀温度(℃) 28 28

压力 (bar) 68．92 7．059 9．763

气相密度(kg／m3) 288．4 40_33 7 l 51

液相密度(kg／m3) 659．4 1300 0．507

气化潜热(kJ／kg) 92．63 136，3 0．68

表面张力(N，m) 0．0002338 0．008162 0．0286

气泡l临界半径(过热度相同) 0．00588

气泡的生长速度 4．388

从表2．2中的比值可以看出，C02的表面张力非常小，因此气泡的临界半径相

对于R12的小得多，而且C02的膨胀压力要远高于R12压力，气泡的生长速度要

大于R12的生长速度，因此可以说C02相变延迟时间比R12要小。
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根据文献[75]和文献[76]对C02膨胀过程的分析．确定C02流体相变属于亚稳

态，可以利用亚稳态平衡理论对C02膨胀过程进行近似分析。

当流体处于快速压降条件下，在C02稀疏压力波的传播速度分析中，需考虑由

于压力快速下降对质量分数的影响，在闪蒸过程中，质量分数不仅是焓的函数，也

是压力的函数，对于一个给定的热力学系统则有下式成立[”]

x=x(h，P) (2-48)

对上式微分则可以得到

鱼：f堡1塑+f垦1 (2—49)
dp Lah)p dp tap7^

’

气液两相流体的流型的选择将影响压力波传播速度的模型。为简化模型采用“闪

蒸破碎模型”理论。在膨胀过程产生沸腾和蒸发时存在闪蒸现象，因此在此流动过

程中，由于热惯性，液滴内部的温度要高于周围蒸气温度，于是沿流向压力稍一降

低，液体内部就发生沸腾，当流动动力大于液体表面的张力时，液滴就会破碎成很

小的微粒。根据实验{96]，在喷管不同参数的两相流中，破碎后液滴的直径很小，经

激光测试装置测得的液滴直径大约在4．0～5．9微米。在膨胀机内的流体闪蒸膨胀，

流动机理与喷管中的两相流动类似，而且C02膨胀过程中，气相的质量分数比较小，

如果有滑速比引起的流动损失也很小。流体的滑速比与两相密度差有关，从图2—16

可以看出，在压力较高时，密度差减小，可以认为滑速比Szl。因此膨胀过程的压

力波传播公式按照均相模型考虑，将dx／dp代入公式(2—40)，则得到：

口：f1+生堕s]～ (2_50)
L X Pi／

卜”牡p．]J堡dp一卜)2+邮训P卅81dp,一
心。啊，鬻㈨引矧

(2—51)

3)膨胀凝结过程两相流体的压力波传播速度

膨胀过程只出现凝结现象时，对于稀疏波，气相与液相存在温差，需经界面热

∞心甜

咱

丝咖山r出峨争临舛等
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传导方能达到平衡，在此膨胀过程中，按热力平衡假定计算，并按绝热过程模型处

理【801，即&ldp=【x(凼。／印)+(1一x)(斑，Idp)]lsk。则s“l时，此过程的压力波传

播速度公式为

=譬
a(1

一P，)

a)旦1孕
Pgj印

a(1一a1 x(

x(1一x)

”秽州h，甜拿Op l池，：，n l l ⋯一
／勿)+(1一z)(幽／印) l

2．4 C02跨临界循环膨胀过程对系统的影响

2 4 1膨胀初始温度变化

由于初始膨胀温度变化，导致流体的膨胀功及系统的循环性能系数会不相同。

从图2．18和2．19中可以发现，当膨胀初始压力不变的情况下，随膨胀初始温度的

升高，流体的膨胀功增大，同时系统的单位制冷量减小，出现一对矛盾。但从循环

性能系数看，初始温度越低，COP值越大，因此在满足需要的前提下，尽可能地降

低气体冷却器出口温度以提高C02循环性能系数，此规律不仅在带节流阀的系统适

用，也适用于带膨胀机的循环中。

图2．18膨胀机效率为100％时，制冷量、

制热量、膨胀功随膨胀机入口温度变化

■⋯Pm黼--●-★一一P⋯‰-一

图2．19不同膨胀机效率时，COP与

COPh随膨胀机入口温度的变化

2．4．2膨胀初始压力变化

从图2．20和2．2l中可以发现，当膨胀初始温度不变的情况下，随着压力的增

大，膨胀功逐渐减小，而制冷量迅速增大，压缩功增大，COP减小。当初始压力为

7MPa时，虽然COP最大，但单位制冷量11ii,],，会导致流量增大，设备尺寸增大。

此膨胀过程为理想膨胀过程，当考虑膨胀机的效率时，会存在最优压力(8】，在相同

11肌

盲I量j∞矗8-墨lEo＆∞
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效率情况下，最优压力基本发生在膨胀蒸发过程系统，使系统性能系数达到最大，

当效率不相同时，如果膨胀凝结过程系统的效率大于膨胀蒸发过程系统的效率10％

在某些压力下，前者的性能系数会超过后者，因此应合理选择初始膨胀参数。

图2．20膨胀机效率为100％时，制冷量、

制热量、膨胀功随膨胀机入口压力的变化
图2-21不同膨胀机效率时，COP与

COPh随膨胀机入口温度的变化

2．5本章小节

本章对提高C02制冷循环系统效率的方法进行了比较，同时对膨胀机的膨胀过

程进行了分析，对不同膨胀过程的流体物性进行比较，并根据膨胀过程的特点建立

适合不同膨胀过程的流体流动特性模型。针对流体的不同特性建立了膨胀机中不同

泄漏通道的泄漏模型，分析了在不同膨胀过程流体状态下的膨胀压力波传播速度的

模型。得出如下结论：

1)通过采用回热器、提高压缩机效率、提高换热系数、开发膨胀机和优化循环等措

施的比较，开发高效率膨胀机可大幅度提高C02跨临界循环的系统性能系数。在

计算条件下，当膨胀机的效率超过43．3％，就能超过R134a系统。因此开发高效

率膨胀机是C02跨临界系统的关键技术。

2)C02跨临界循环中膨胀过程会根据初始参数不同发生动态变化，主要分为两种，

一是由单相液态工质膨胀到两相区，膨胀过程发生蒸发现象，另一个是由单相气

态工质膨胀到两相区，膨胀过程发生冷凝现象。根据热力学理论计算，得出在相

同膨胀机效率情况下，膨胀蒸发过程的系统性能系数总是高于膨胀凝结过程，因

此在膨胀机设计时应按照理想膨胀过程在临界点的左侧进行。在实际运行中，由

于膨胀过程的不同，导致各个参数影响效率的程度会不同。

3)膨胀过程的变化将会产生不同的流体流动物理模型，同时也对泄漏产生不同的影

响，最终导致膨胀机的效率变化。这些模型的建立为膨胀机的实际过程的模拟提

供理论帮助。



第三章C02滚动活塞膨胀机的研究

第三章CO：滚动活塞膨胀机的研究

3．1滚动活塞膨胀机的运行特·陛理论分析

滚动活塞膨胀机在实际运行中，会受到外部、内部等各因素的影响，因此有必

要建立膨胀机的理想情况下的模型，对膨胀机的运行基本特性进行分析。根据所开

发的D3ER2．0E洼】型C02滚动活塞膨胀机的结构特点，进行运行特性的理论研究，其

结构参数见文献[761。D3ER2．0型C02滚动活塞膨胀机是在D3ERl，0原有型滚动活

塞膨胀机[751的设计基础上进行了改造，其特点如下：

a)仍采用与D3ERl．0型膨胀机相同的吸入口控制系统，但对结构进行了小的改进，

同时零件的表面进行了精细的研磨以降低摩擦力。

b)为满足与压缩机匹配要求，将膨胀机的容量减小，气缸的高度降低。

c)为了降低膨胀过程泄漏，配合间隙减小，并进行零件精细加工，控制装配间隙。

d)为减小摩擦损失，在偏心轮与滚动活塞之间增加滚针，在滑板和主轴采用滚针轴

承。

e)为防止外泄漏损失，将发电机与膨胀机合并为一体，做成全封闭形式，从而避免

了由于轴封造成摩擦损失。此时发电机的轴与膨胀机的轴由联轴器联接。

f)为减小滑板的变形，滑板厚度增大，同时为减小滑板与滚动活塞的间隙，将滑板

的背压设为高压流体压力。

曲膨胀机底部设有管道，可将泄漏到外壳中的气态制冷剂回到气液分离器。

3．1．1理论计算模型

对滚动活寨膨胀机的计算模型作如下假设：

1)膨胀机的膨胀过程中存在泄漏和摩擦，但流体各参数仍按照等熵过程计算

2)设计蒸发温度为5℃：

3)气体冷却器的出口温度为404C；

4)高压侧运行压力为系统最优压力取lOMPa；

5)膨胀机转动在任意角度0的吸气容积和工作容积按照公式计算：

一(臼)：委日(R2厂p)一，，^，) (3-1)

胛H·彳炉一2、(1-sin20-a2 aresinI(1邶in司-a(t-a)sin0肛≯磊
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l。=R[1一(1一n)c。s 0一√石_=j：ir：i手i否j丽]
a=r／月

(3-2)

(3—3)

f3—41

比(占)=K—vAo)=石(R 2一r2)Ⅳ一K(口) (3-5)

6)在膨胀机的实际运行过程中，会存在不可逆因素影响膨胀功的大小，主要包括接

触面之间的摩擦损失、通过间隙的泄漏损失以及流体在膨胀机内的流动阻力损失等，

膨胀机的效率可由以下公式进行理论计算：

，7：面玎lZ～out：—Wildea!_--一Wloss(3-6)j

W。⋯ Wl*m

w‰l=en(h。一h，。t、。 (3—7)

％。；ⅣM+彤月。。+％m+∥d。 (3．8)

以上各式中，啊如，表示C02理论绝热膨胀功(kw)，它可表示成等熵膨胀过程膨胀

机进出口焓差与C02质量流量的乘积；阡‰，表示C02膨胀机输出膨胀功(kw)；肼。

表示C02膨胀功损失(kw)；‰表示膨胀机的摩擦损失(kw)；％。。表示C02
流体在流动过程中由于流体间摩擦和流体与壁面间的粘性摩擦引起的损失(kw)；

既靠表示流体泄漏引起的能量损失(kW)；阢蛔表示余隙容积损失(kW)。

3．1．2结果分析

3．1 2 1转速的影响

根据理论模型计算，图3一l表示膨胀机流量与转速的关系，从图中可以看出在

膨胀初始压力和温度不变的理想条件下，膨胀机的流量随转速增大而升高。在图3-2

量
{
l
l

图3-1膨胀机流量随转速变化的规律

主

l

l
i

鼬volu“绷speed酐expanderl十巾l

图3-2膨胀机理想膨胀功随转速变化的规律
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中，膨胀机的理论膨胀功是随转速的变化呈单调增长趋势，但在实际应用中，还必

须考虑泄漏摩擦等因素对膨胀机输出功的影响，因此图3-3中实际上输出功小于理

想输出功，但随转速变化的趋势基本与理想膨胀功相同。图3—4中，膨胀机效率并

没有象膨胀机输出功一样随转速的增长而单调增长，而是存在一个极值，在某一转

速时，膨胀机效率达到最大值，此时也是膨胀机综合损失率为最小。

Re_olutionmeedof∞∞-m“pf-lI

图3-3实际膨胀功随转速变化的规律

3．1．2．2膨胀初始压力的影响

主

l
誊

l
l

RevoluUonilpeadof∞∞‘nd_Imm)

图3-4膨胀机效率随转速变化的规律

在图3-5和图3-6中表示了膨胀初始压力对膨胀机的流量和理想输出功的影

Intalm prmmumof●∞“_mh}
图3．5膨胀机流量随膨胀初始压力的

变化规律

图3．7实际膨胀功随膨胀初始压力变化

的规律

耋
i
}
l
l

Intmke-m●川mw expandm。|(kPal

图3-6理想膨胀功随膨胀初始压力

变化的规律

图3-8膨胀机效率随初始膨胀压力变化

的规律

L鲁％晕●葛亏i■■∞
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响。在膨胀机入口温度不变，膨胀机转速不变的情况下，改变膨胀机的初始入口压

力，随着压力的升高，工质流量的增大，同时膨胀机理想输出功也增大。但考虑到

各种损失，摩擦损失和泄漏损失随着压力的升高而增大，则实际的膨胀功如图3—7

所示，在某膨胀初始压力下存在最大输出功，但在图3—8膨胀机效率图中，压力在

8．OMPa～11Mpa之间，并非压力越低，膨胀机的效率越高，因为压力低，膨胀机的

理想膨胀功也降低，则存在最优点。

3．1．2 3膨胀初始温度的影响

在图3—9和图3—10中表示了工质膨胀初始温度对膨胀机的流量和理想输出功的

影响，在膨胀机入口压力不变，膨胀机转速不变的情况下，改变膨胀机的初始入口

温度，发现随着温度的升高，工质流量的减小，膨胀机理想输出功增大，并在某温

度下存在最大值。膨胀机的摩擦损失随入口温度变化很小，入口温度主要影响膨胀

机的泄漏损失。在图3一ll中，膨胀机的实际膨胀功随膨胀初始温度变化具有与理想

膨胀功相同的趋势，也存在最佳值，而且影响到膨胀机的效率的变化趋势，如图3—12。

薹：
i
l
l

薹

l

l
l

InlethmP·r柏J时时∞∞蛳d吖rc)

图3-9膨胀机流量与膨胀初始温度变化

的规律

图3-11实际膨胀功与膨胀初始温度

变化的规律

耋

i

l
至

图3—10膨胀机理想膨胀功与膨胀初始

温度变化的规律

图3-12膨胀功效率与膨胀初始温度

变化的规律

tl^gtag≈目
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3．2新型滑板滚动活塞膨胀机的分析

通过D3ER2．0型滚动活塞膨胀机样机的实验发现，膨胀机的滑板与滚动活塞

接触部位磨损比较厉害，说明此处会产生很大的摩擦损失，而且滑板与滚动活塞为

线接触，不利于密封，因此需对滑板进行重新设计。以减小滑板处的摩擦和泄漏为

目的，滚动活塞膨胀机新型滑板的外观图如图3．13。新型滚动活塞膨胀机的滑板与

普通的滑板不同在于，滑板靠滚动活塞的一端装有一个密封柱，密封柱与滚动活塞

接触侧磨有凹圆面，使密封柱的凹圆面能够与滚动活塞外圆重合。此设计的主要思

路是减小滑板与滚动活塞之间的摩擦损失，由于密封柱随滚动活塞的转动而左右摆

动，使接触面处于较好的润滑状态，由此达到减小摩擦损失的目的。同时由于密封

柱存在一段小圆弧与滚动活塞相吻合，加强了密封的作用，即改原先的线密封为现

在的面密封，从而降低通过滑板端部与滚动活塞之间间隙的泄漏损失。从变形角度

看，现新型滑板的长度较原先滑板的长度小，则弯曲变形量将减小，也有利于减小

泄漏。此新型滑板滚动膨胀机型号为D3ER2．1。

由于密封柱的存在，则滑板的受力情况将与传统滑板的受力有所不同，因此对

新型滑板的滚动活塞膨胀机进行受力分析。

一B～ 一

图3-13新型滑板的外观图

活塞

图3—14滑板的几何关系

3．2．1 D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机的受力分析

柱

偏心

轮轴

3．2．1．1密封柱的受力分析

图3．14为密封柱、滑板与滚动活塞的几何关系图。密封柱与滑板一起沿滑板槽

做往复运动，则密封柱在气缸内运动产生的位移为X。
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x，=R—P (3-9)

式中矿——为气缸圆心到密封柱圆心的距离(m)。

由几何关系得

p=ecosO+(牙一e2 sin2口)“2

％=卜巧咖2㈡卜忡s(㈢
则密封柱的位移为

z。=R—g COS 0一(／'02—8
2
sin 2臼)1

7 2

由此可推导出滑板的位移

x=x。+‘cosfl=R—ecosO一(，子一e2 sin2臼)”2+o cosfl

(3-10)

(3—11)

(3-12)

r3一13、

对上式求导可得出滑板和密封柱运动的速度和加速度

驴十。+希] p㈣

日，=e∞2[c。s口+焉+j了i；：兰：孚薪]cs-ts，
式中m——偏心轮轴的转动角速度(rad／s)。

密封柱的受力分析如图3．15，由于密封柱

只进行转动，没有左右移动，因此x方向上

的合力为零，密封柱与滑板在滑板槽内进行

相同的移动，因此在y方向上的滑板和密封

柱的速度和加速度是相同的。由于滑板和密

封柱之间的作用力比较复杂，因此将两者之

间的作用力简化为两方向的力即R和R。滑

板与密封柱之间产生的摩擦力矩』l矗，见。为

密封柱Y方向上的惯性力，乃、R为腔内气

压产生的压力，R、一为密封柱与滚动活塞

、I
I
V

F

。?一
～＼
P掣。I＼

＼

，||≮ 群～
图3-15密封柱的受力图

_．-卜

F‘

的接触力。mo为密封柱质量(K曲。则密封柱在x、y方向的受力分别为

yz：0
J，一

c+删n[竽+鲁)+鼻COS口--Esina-删n(半+爿=。B峋
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∑y=0

F。cosa+鼻sina-瓦一‘+日cos(曼尹+鲁]+Ec。s(曼≯+鲁]=。c，郴，
F=∥，E (3—18)

密封柱的运动微分方程
●

、

‘。‰=Mg一(ro—r肛 (3_19)

密封柱转角与滑板中线之间夹角为a，可由滑板的几何关系求得：

密封柱的角速度

密封柱的角加速度

a=
esin0两w。s(警)

da

‰2i
2

，：一d山。一P∞

‰2彳一i
sinO

．『esinO]
一ml—Fj

f3-20)

ecosOco r3—21)

e2 sinOcos2 Oco

+———————————1

％2¨警计
(3-22)

式中 L。密封柱绕轴心的转动惯量，％是密封柱小弧面与中心的夹角。由于‰很

小，把柱子近似当作整体，则

L。=j1 m。‘2

w叫刽
f3—23)

r3—24)

，，．．．．．。．．．．．．．．．．．．．．．．。。，．L

．m∞甜
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3 2．1 2滑板的受力分析

‰=一m。a。

F_I

％‘R

趴

r3—25)

f3—26)

图3-16滑板受力图

图3．16为滑板受力分析图，此滑板与原有的受力情况基本相同，只是端部不

再是与滚动活塞之间的作用力，而是与密封柱之间的作用力，建立沿滑板中心线及

其垂直方向上的力平衡方程，则滑板的基本方程如下：

B。，+％：一F『v—R一‘o+B=0 (3-27)

E+昧2一最1+E=0 (3-28)

以密封柱中心为矩心建立滑板的力矩平衡方程

VM：0

(斥：：一％。)导一最。G一。)+B：(厶-r,)+Mg+E(兰一‘]=。(3—29)
其中滑板伸到气缸内的部分承受的压差力为^，滚动活塞间的正接触力为E

及摩擦力为只；滑板与滑板槽间的正接触力为昧l、F皿及摩擦力凡fJ、R圯；滑板

弹簧的弹力为R，滑板的惯性力为R

3．2 1．3滚动活塞和偏心轮的受力分析

瓦=m。dO)2 (3-30)

式中％为滚动活塞的惯性力(N)，肌。为滚动活塞的质量(迎)
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驴2毗一竿
fgI=2蛾stn㈡

铲z一血睁n爿
届=口+口一导

(3—31)

(3—32)

r3-33)

f3-34)

F：一‘。c。s譬+％+E c。s(180。-O-ct)一只sin(180"-0-ce)一‘．c。s(，so。一局～导]
(3—35)

B吨sin譬怖in(180"-O-a)+Fcos(180。-O-a)峨sin(1800一届一号]
(3-36)

尽。和B，为滚动活塞上的气体力，则滚动活塞合力F的大小与方向为

F=√E2+B2 (3·37)

㈣⋯c留㈥
。。∞

偏心轮轴受偏心轮本身的旋转惯性力，k，还受通过滚动活塞传递的气体力及滑

板作用在滚动活塞上的法向力。

一般分析计算时，都认为偏心轮轴以加速度∞作匀速转动，于是旋转惯性力

兄2 meef02 r3．39)

式中mc为偏心轮的质量(堍)。

滚动活塞与气缸间的摩擦力矩^厶，滚动活塞与气缸端盖间的摩擦力矩^磊，滚

动活塞与偏心轮之间的摩擦力矩嵫，偏心轮与两端轴承的力矩尬的计算可参见文

献【76】。

膨胀机的气体力矩：

M。：‘。esin晏+‘。P sin(180。一口一口)(3-40)

阳力矩：
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总力矩

M Z=M c七M1+F．e sin080‘一“一0、(3-41)

(3-42)

3．2．2 D3ER2．1新型滑板膨胀机与D3ER2．0原有型滑板膨胀机的比较

3．2．2．1参数的设置

为确定新型滑板的效果，对D3ER2．1新型滚动活塞膨胀机与D3ER2．0原有型滚

动活塞膨胀机进行理论比较。两个膨胀机的运行工况设置于表3．1。

1)工况参数

表3-1膨胀机运行工况参数

参数 取值

膨胀初始温度(℃) 35

膨胀初始压JJ(MPa) 9

膨胀终止压力(MPa) 3．97

膨胀终止温度(℃) 5

理想回收功(w) 749 2

转速(rprfl) 1500

3．2．2．2受力的比较

D3ER2．1型膨胀机比D3ER2．0型膨胀机增加了密封柱的受力规律。图3．17为密

封柱的转动角速度随滚动活塞转动角度的变化规律，呈余弦规律变化。图3．18密封

柱的转动角加速度随滚动活塞转动角度的变化规律，图3．19为密封柱的阻力矩随滚

笔
墨
E

01"1

图3．17密封柱转动角速度随滚动活

塞转角的变化规律

日n

图3．18密封柱转动角加速度随滚动活

塞转角的变化规律
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动活塞转动角度的变化规律，可以看出阻力矩并不大。

从图3—20和图3—21中可以看出D3ER2．1型滑板与滑板槽之间的正接触力减小，

则滑板与滑板槽间的摩擦力也相应减小。

图3—22表示两个膨胀机滚动活塞总合力的情况，虽然两者的滑板形式有所不同，

但作用于滚动活塞上的总合力基本相同。

图3．23到图3—24是D3ER2．0型膨胀机与D3ER2．1型膨胀机力矩比较情况。

D3ER2．1型膨胀机的滚动活塞与气缸内壁间的摩擦力矩和滚动活塞与气缸端盖间的

摩擦力矩皆小于D3ER2．0型，这将有助于减小摩擦损失，但滚动活塞与偏心轮之间

的摩擦力矩却大于D3ER2．0型的，这可能会导致摩擦损失增大。从图中也可以看出，

两个膨胀机的各力矩随滚动活塞转动角度的变化趋势基本相同。

o(o)

图3．19密封柱转动阻力矩随滚动活塞

转角的变化规律

e(Dl

图3．21滑板与滑板槽间的接触力FR2随

滚动活塞转角的变化规律

eloI

图3—20滑板与滑板槽间的接触力FRl随

滚动活塞转角的变化规律

0l。l

图3．22滚动活塞总合力F随滚动活

塞转角的变化规律

从图3．25中可以看到，虽然滑板形式不同，但对两者的气体力矩影响较小，两

者的差别不大。但总的力矩有所不同，D3ER2．1型膨胀机的总力矩比D3ER2．0型总

力矩随滚动活塞角度的改变而变化较平缓，如图3—26所示，更有利于滚动活塞的平

稳运行。
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言
兰
星

0l。l

图3—23滚动活塞与气缸内壁的摩擦

力矩随滚动活塞转角的变化规律

on

图3．25膨胀机气体力矩随滚动活塞

转角的变化规律

3．2 2．3不可逆损失的比较

图3．24滚动活塞与偏心轮的摩擦力矩随

滚动活塞转角的变化规律

on

图3．26膨胀机总力矩随滚动活塞转

角的变化规律

1) 泄漏损失

D3ER2．0型膨胀机有五个泄漏通道造成泄漏损失，即a)滑板槽与滑板间的间

隙；b)滚动活塞与气缸之间的间隙；c)滚动活塞与气缸端面之间的间隙；d)吸气

滑阀与滑阀槽之间的间隙；e)滑板与滚动活塞之间的间隙。

D3ER2．1型膨胀机主要有六个泄漏通道造成泄漏损失，由于密封柱的增加，增

加了密封柱与滚动活塞间的间隙和密封柱与滑板间的间隙造成的泄漏损失，减少了

滑板与滚动活塞之闻的泄漏损失。

膨胀机的泄漏损失计算为

2F“

厶=尝J∑工，dO (3-43)
⋯0。

从表3．2中的计算结果可以看出，在原有膨胀机的泄漏损失中，通过滑板与滚

动活塞之间的间隙的泄漏损失最大，导致总泄漏增大。通过滑板处的重新设计，将

密封线改为密封面，使D3ER2．1型膨胀机中滑板与滚动活塞之间的泄漏大大减小，
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总的泄漏降低了近50％，因此可以说采用滑板端部增加密封柱的措施在理论上降低

泄漏损失是非常有效的措施。

表3-2膨胀机各部分泄漏损失的比较

D3ER2．0型膨胀机 D3ER2 1型膨胀机

序号 泄漏损失类型 损失值 占泄漏损失 损失值 占泄漏损失

(W) 的比例(％) (W) 的比例(％)

滑板槽与滑板间的泄漏
l 2．865 1．55 2．865 3．08

损失

滚动活塞与气缸之间的
2 29．73 16，15 30 2 32 47

泄漏损失

滚动活塞与气缸端面之
3 9．87 5-36 9．87 lO．61

间的泄漏损失

吸气滑阀与滑阀槽之间
4 2．059 1．11 2．059 1．12

的泄漏损失

滑板与滚动活塞间的泄
5 139．6 75．83

漏损失

密封柱与滚动活塞间的
6 46．57 50．07

泄漏损失

密封柱与滑板问的泄漏
7 1．438 1．55

损失

8 总泄漏 184．1 100 93．0 100

注：袭中——表示无值。

表3-3列出了两种膨胀机在不同入口压力情况下的泄漏情况，总的趋势是随着

压力的降低泄漏损失减小。而且压力越低，D3ER2．1型膨胀机减小泄漏损失的百分

比升高，说明效果越好。

表3—3变膨胀机入口压力情况下的泄漏损失情况

高压 D3ER2．0型膨胀机总泄漏 D3ER2．1型膨胀机总 减小百分比
序号

(kPa) 损失(w) 泄漏损失(W) (％)

1 10000 240．3 121．6 49．40

2 9500 210．9 106．6 49．45

3 9000 184．1 93．O 49．48

4 8500 160．1 80．73 49．57

2) 摩擦损失

D3ER2．0型膨胀机的摩擦损失由九部分组成a)主轴与主轴承之间的摩擦损失；

b)主轴承与辅助轴承间的摩擦损失；b)偏心轮与气缸端盖平面的摩擦损失；d)滚

动活塞与气缸上、下端盖的摩擦损失；e)滚动活塞与汽缸内壁的摩擦损失；f)滑
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板与滑板槽间的摩擦损失g)滑板端部与滚动活塞外表面间的摩擦损失；h)滑阀与

滑阎槽间的摩擦损失；I)凸轮与滑阀间的摩擦损失。

D3ER2．1型膨胀机的摩擦损失由十部分组成，在D3ER2．0型膨胀机的摩擦损失

基础上减少了滑板端部与滚动活塞外表面闯的摩擦损失，增加了密封柱与滚动活塞

外表面间的摩擦损失和密封柱与滑板端部之间的摩擦损失。

膨胀机的摩擦损失计算为

L，=尝蔗f,do (3．44)

表3．4各部分摩擦损失的比较

D3ER2．0型膨胀机 D3ER2．1型膨胀机

序号 摩擦损失类型 损失值 占摩擦损失 损失值 占摩擦损失

(W) 的比例(％) (W) 的比例(％)

主轴与轴承间的摩擦损
l 57．16 29．37 57．16 23．14

失

偏心轮与气缸端盏平面
2 54．27 27．89 54．27 2I．96

的摩擦损失

滚动活塞与偏心轮间的
3 24．33 12．50 61．84 25 03

摩擦损失

滚动活塞与气缸上端盖
4 0．51 O．26 1．32 0．53

摩擦损失

滚动活塞与气缸下端盖
5 0．12 O．06 O．35 0．14

摩擦损失

滚动活塞与气缸内壁摩
6 O．08 0．04 0．18 0．07

擦损失

滑板与滑板槽间的摩擦
7 O．22 0．11 O．15 O．06

损失

滑板端部与滚动活塞外
8 39．02 20．05

表面间的摩擦损失

滑阀与滑阀槽闻的摩擦
9 0．07 0．03 0 07 0．03

损失

凸轮与滑阀问的摩擦损
10 18．83 9．68 18 83 7．62

失

密封柱与滚动活塞外表
11 52．78 21．36

面间的摩擦损失

密封柱与滑板端部之间
1 2 O．12 O．05

的摩擦损失

1 3 总摩擦 194．61 100 247．07 100

注：表中——表示无值。
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表3-4是两种膨胀机各部分的摩擦损失情况的比较，D3ER2．1型膨胀机的总摩

擦损失大于D3ER2．0型的膨胀机，增加的比例为27％。从计算结果上看，D3ER2．1

型膨胀机的密封柱与滚动活塞的摩擦损失比滑板与滚动活塞间的摩擦损失增长了35

％。D3ER2．1型膨胀机摩擦损失主要集中在三个部分a)主轴和轴承间的摩擦损失，

虽然采取了滚动轴承，但由于只是部分部位采用，仍有一部分密封段会产生滑动摩

擦损失。b)偏心轮与气缸端盖平面间的摩擦损失。C)密封柱与滚动活塞间的摩擦

损失。

表3．5是膨胀机在变入口压力情况下，摩擦损失的情况。从表中可以看出，随

着入口压力升高，摩擦损失增大，而且D3ER2．1型膨胀机的摩擦损失对入口压力比

D3ER2．0型膨胀机要敏感，随着压力的升高，摩擦损失的增幅大于D3ER2．0型膨胀

机。因此D3ER2．1型膨胀机在高入口压力下比D3ER2．0型膨胀机摩擦损失增加的比

例也增大。比较表3—3和表3．5可以发现，当膨胀机入口压力升高，D3ER2．0型膨

胀机的泄漏损失将超过摩擦损失成为主要损失。

表3．5改变膨胀机入口压力情况下的摩擦损失情况

高压 D3ER2．0型膨胀机总摩 D3ER2．1型膨胀机总 增加的百分比
序号

(kPa) 擦损失(w) 摩擦损失(w) (％)

1 10000 203．2 310 3 52．7

2 9500 196．0 276．7 41．2

3 9000 194．61 247．07 26．96

4 8500 189．1 225．1 19．03

3) 总损失与膨胀机效率

膨胀机的总损失包括泄漏损失、摩擦损失、余隙容积损失和流动损失，因此膨

胀机总损失为

L，=厶+工r+上。+上。 (3—43)

膨胀机的效率绝热效率，7为

叩=坠≮乒生 (3-4⋯4)叩=—————=}———2 【j一

式中形为理想回收功(w)，L。为余隙容积损失(w)，L为流动阻力损失(w)。

从表3-6可以看出，D3ER2．0型膨胀机的泄漏损失与摩擦损失基本相当，而

D3ER2．1型膨胀机中摩擦损失则上升为最主要损失，泄漏损失已大大的降低了。经

计算D3ER2．1型膨胀机的理论绝热效率可达46．8％，比D3ER2．0型膨胀机效率提高

了12．2％。当膨胀机的入口压力变化时，如果膨胀机入口温度不变，在计算范围内
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压力越高，膨胀机的效率越低，如表3—7所示。虽然D3ER2．1型膨胀机的摩擦损失

对压力很敏感，但膨胀机的效率始终高于D3ER2．0型膨胀机，而且在入口压力较低

时，效果明显，因此可以说采取新型的滑板是比较有效的措施，在理论上可提高膨

胀机的效率。

表3-6膨胀机效率情况

序号 项目 D3ER2．0型膨胀机 D3ER2．1型膨胀机

1 总损失L，(W) 436．9 398．3

2 摩擦损失三，(w) 194．6 247．1

3 泄漏损失L，(w) 184．1 93．O

4 余隙容积损失L。(w) 55．4 55．4

5 流动损失L(w) 2．8 2．8

6 摩擦损失占总损失的比例(％) 44．54 62．04

7 泄漏损失占总损失的比例(％) 42．14 23．35

8 余隙客积损失占总损失的比例(％) 12．68 13．91

9 流动损失占总损失的比例(％) 0．64 0．70

10 理想回收功职(w) 749．2 749．2

11 实际回收功矾．L，(w) 312_3 350．9

12 膨胀机效率r／(％) 41．7 46．8

表3．7变膨胀机入口压力情况下的膨胀机效率情况

高压(kPa)
项目

10000 9500 9000 8500

理想回收功(w) 835．7 791．7 749 2 708．8

D3ER2 0 总损失(W) 516．7 472．6 436．9 399．9

型膨胀 实际回收功(w) 319．0 319．1 312．3 308．9

机 效率(％) 38．2 40．3 41．7 43．6

D3ER21 总损失(W) 505．1 447．8 398．3 356 5

型膨胀 实际回收功(W) 330．6 343．9 350 9 352 3

机 效率(％) 39．5 43．4 46．8 49．7

3 2 2．4摩擦系数对膨胀机摩擦损失的影响

上一节的理论计算结果是取密封柱与滚动活塞处的摩擦系数与滑板与滚动活塞

处的摩擦系数相同而得到的，其它摩擦系数都根据文献[83】和文献【87】的实验值取定
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的。如果假设密封柱与滚动活塞处的摩擦系数和原有滑板与滚动活塞的摩擦系数不

相同，则计算结果如图3—27所示，摩擦损失随摩擦系数的增大呈2次幂增长。图

3—28中膨胀机的效率会随着摩擦系数的增大迅速减小，当摩擦系数达到0．15时，膨

胀机的输出功已经很小了。分析表明摩擦损失对密封柱与滚动活塞处的摩擦系数变

化很敏感，在实际加工时，应严格控制密封柱的光滑度，而且应合理选配密封柱与

滚动活塞的材料。

￡

!
S

l

Fltctionfactor

图3．27摩擦损失随摩擦系数变化

3．3本章小节

Fdctionfactor

图3．28膨胀机效率随摩擦系数变化

本章根据膨胀机的理论模型，研究了运行参数对滚动活塞膨胀机的运行特性的

影响。在D3ER2．0型滚动膨胀机的设计基础上，对滑板进行了重新设计，开发了

D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机，并对其进行了动力学和不可逆损失分析，与

D3ER2．0型膨胀机进行对比。本章的主要结论如下：

1)通过对增加不可逆因素的膨胀机理论分析和理想情况下对比，发现在实际情况膨

胀机运行随流量、入口压力、温度的运行规律与理想情况有所不同，膨胀机的运

行情况随入口参数不同而变化，并存在最佳点使膨胀机的输出效率达到最大。

2)理论分析表明，D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机由于滑板设计的变化，其泄漏

损失小于D3ER2．0型膨胀机，说明新的设计在减少泄漏方面是有效的。

3)理论计算表明，D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机摩擦损失将比D3ER2．0型膨

胀机增大，特别是在高压情况下。而且密封柱与滚动活塞间的摩擦系数大小对摩

擦损失的影响很大，因此应特别关注此处的加工精细度和材料的选择。

4)从理论计算结果看，D3ER2．1型滚动活塞膨胀机效率比D3ER2．0型膨胀机的效

率有所提高。

『注]：D3ER2 0型膨胀机型号定义： D．二氧化碳，3．配3kW压缩机，E．膨胀机，R．滚动活塞，

2．第二代，0．第0次改进型。
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第四章CO：摆动转子膨胀机的研究与开发

4 1摆动转子膨胀机的理论分析

4 1．1设计思路与任务

从滚动活塞膨胀机的理论分析来看【_”J，由于滑板两侧的压差很大，会产生变形。

在MasayaTadano等人[461关于C02滚动活塞压缩机的变形分析中，压差为9．3／3．2MPa

时，滑板最大变形为3．26／．on。滑板与滚动活塞之间的泄漏损失和摩擦损失都很大。

从新型滚动活塞膨胀机的理论分析来看，虽然新型的滑板有效地降低了泄漏，但不

能杜绝泄漏，同时摩擦损失有所增加。由于增加了运动部件密封柱，其寿命和可靠

性还有待研究。因此仍需进一步开发新型高效、可靠的转子式膨胀机。通过对各种

形式膨胀机的比较，摆动转子膨胀机具有独特的优点。滚动活塞膨胀机和摆动转子

膨胀机可适用于相同的制冷量范围。在结构上摆动转子膨胀机与滚动活塞膨胀机的

主要区别是：在滚动活塞膨胀机中，滚动活塞与滑板是两个独立的零件，如图4—1

所示，滑板靠背部的作用力压在滚动活塞上；而在摆动转子压缩机中，滚动活塞与

滑板做成整体，是一个零件——摆动转子。图4．2中摆动转子膨胀机滚环和摆杆是

一体，成为摆动转子，二者之间不存在密封和润滑问题，也不需要设滑板弹簧。摆

杆为两侧支撑，可以承受较大的压力差；同时导轨又能转动，可减小摆杆的侧向力，

并消除了滚环和摆杆间的摩擦，使效率提高。摆杆式的转子膨胀机由于零件少，减

少了润滑部件，提高了设备的可靠性。基于以上分析，COz摆动转子式膨胀机将成

为进一步开发的目标。

根据C02跨临界循环的特点， 膨胀机的工作压差很大，因此在进行摆动转子膨

胀机设计时应主要解决以下问题。

图4-1滚动活塞膨胀机 图4-2摆动转子膨胀机
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1)采用的摆动转子膨胀机形式不能对进气进行控制，还需设计进气控制系统。

2)解决泄漏问题，特别通过各种耦合面的泄漏，以及由于大压差导致的零部件弯曲

变形造成更大的空隙引起的泄漏。为降低膨胀过程的泄漏，减小耦合面的间隙。

3)解决摩擦问题，由于工作压力大和大压差，使接触面之间的摩擦很大，摩擦损失

会影响效率。

4)确定在工作环境下，摆动转子的受力和变形情况。

4．1．2摆动转子膨胀机的结构理论计算

圈4—3表示摆动转子膨胀机的尺寸几何关系，则膨胀机的气缸容积表示为

K=丌怛2一，2)Ⅳ=；(D 2一d2)日 (4．I)
“

厂
—厂 、

i

{ 牟么＼

图4—3摆动转子膨胀机的几何关系

1一气缸2一摆动转子3一排气口4--导轨5一进气口

式中R、D一气缸的内半径和直径；r、卜滚环的外半径和直径；卜气缸的
高度。

任意转角，滚环中心OI与导轨中心02的距离成为

po=√P 2+口；一2P口o cos0 (4—2)

式中e——_{扁心距(m)，e=R．，

oo——气缸与导轨的中心距(m)

臼——连心线Ot02偏离气缸与导轨的连心线002的角度

导轨的一半高度

h。=√《一(曰，t2)2 (4—3)

式中J‘f一导轨的半径(m)；B厂摆杆的厚度(m)；
吸气腔容积为



第四章C02摆动转子膨胀机的研究与开发

vx(o)=圭日汝2，p)一(p。一，)2 cr-(风一r

厂p，=c，一。2，口一(1-a)：2
sin20-a2 arcsinl／1一，]sin口]

排气容积为

咖枷J，-(：-]2 sin 20

■(口)2 K一(Po—r一^。)占，一vAo) (4-6)

4．1．3摆动转子膨胀机的动力学分析

4 1 3 1摆动转子膨胀机运动分析

圈4-4摆动转子的运动分析

图4—4是摆动转子的运动分析图。偏心轮转动角速度国：”zc／30。

导轨的摆动角速度tO。(rad／s)

dtr a。COS0一e
(dg 2百。盯2 8珊—e2+_a2—-—2ea—o cosO(4-7)

导轨的摆动角加速度

驴窘2；=-er_02再aoF(a；-丽e2)sin丽O(4-8)％2万可万五i历丽 )

1)摆动转子的质心位置

摆杆的质心距滚环的质心01的距离为Yl，摆动转子的质心距01的距离Y，则

y：旦 (4—9)
mg+加^

式中mf一摆杆的质量他)；
m^——滚环的质量(k曲；

2)摆动转子的角速度

r4—51
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摆动转子的角速度A点绕O点作匀速运转，速度的大小为

■=e∞ (4—10)

摆动转子B点的速度为

吒=圪+％。 (4-11)

n的方向沿着AB，‰的方向垂直AB，则B点的速度合成方向如图4-4所示。

圪=e∞sm(O+盯) (4—12)

K。=erocos(O+盯) (4-13)

摆动转子的角速度为

％=％／,00=erocos(O+仃)／Po (4—14)

3)摆动转子的速度和加速度

摆动转子的质心M处的速度在x、Y方向上的分量为Vmx=e0)cos0--yl盯COSO"=eo)cos0-Yle(o￡舄cos盯件㈣
Vmy=-ecosin0-yt盯sina=-ecosin0-y,eco矗啬sin州舶，

其中

sm盯=esmO／(e2+a；一2eao cos0)“2 (4-17)

COSO"=(口。一ecos0)／(e2+ft：一2eao cosO)“2

摆动转子的质心M处的加速度在工、Y方向上的分量为

n。=一eo)2 sin0+Y1 17"2 sino"一Y1 O"COSO"

口⋯=一e∞2 cosO一_y1盯2 COSO"一Y】crsina

4 1．3．2摆动转子的受力分析

(4—18)

(4—19)

f4—20)

1)摆动转子膨胀机导轨上的受力

导轨和气缸之间存在作用力，但分析起来比较复杂，因此将两者之间的作用力

简化为两方向的力即B和Fx。由于导轨只绕其圆心进行摆动，因此其受力分别在x、

Y方向上合力为零。同时导轨和气缸之间存在摩擦力矩』l矗。

导轨的摩擦力矩为

一63
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MI-半碱U J
根据图4．5导轨的受力图，建立平衡方程为

X方向

Y方向

I
Pt

F”

FnI

]M—I．

(4-21)

图4-5导轨的受力图 图4．6摆动转子的受力图

FRn COSO'+，02 COSO"+FRl sino"一FR2 sino"+Fx=0 (4-22)

FRfl sino'+％2 sing+B2 COSO"一Bl COSO"+E=0

Fmhg+R2hg+R：鲁一‰鲁一坂=圭m％。
％．=几B1

(4-23)

f4-24)

r4—25)

％2=It，FR2 (4—26)

2)摆动转子的受力

作用于摆动转子的力如图4-6所示。由图中关系得

％：2rH(P,-Pe)sin半(4-27)
作用于摆杆_lag气体力形成的合力F92作用于中间位置，并垂直于摆杆平面。

匕2=H(po—r—hg)(p，一P。)(4—28)

作用于摆动转子上的摩擦力包括摆杆与导轨产生的摩擦力几1和如及昧，-和FRa
摆动转子与气缸之间的摩擦力E。

以摆动转子的质心为基准，建立平衡方程式

x方向
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tl sinT0--a+Fg 2 coso-+％，l sin仃+Rf2 sin盯一FRl coso"+FR2 COSO"+巴。一卅口。：o
f4—29、

y方向

‘l COS—0_--0"+‘2 sin口一Fret COSO"--FRt2 COS(Y--FRl sm盯+B2 sin口+‰～m口。：o
(4-301

以摆动转子的摆杆方向为纵坐标，以垂直摆杆方向为横坐标，建立平衡方程式

％帆：喝cos(竿)+％sino"+‰COSO"+me(boos(口删(∞也)_o
(4—31)

为减小摆动转子滚环与气缸之间的摩擦损失，将摆动转子与气缸间留有一定的

间隙，因此摆动转子滚环与气缸之间的摩擦力E是由间隙内油的剪切摩擦所引起的，

因此摩擦力可由如下方程表示。

E=rAr=rbH (4-32)

f：∥了du 2∥—rf_o—p_+Rco(4-33)似∥石2∥—i一
式中r为由于相对运动而产生的剪切摩擦(N／m2)，b为滚环与气缸在间隙内相邻的

长度(m)，Ⅳ为油的粘度(Pa．s)。

3)力矩计算

滚环与气缸内壁间的摩擦力矩^厶为

M。=E·r (4-34)

作用在滚环上的气体力形成的动力矩

M91_8‘，sin半(4-35)
作用在摆杆上的气体力形成的动力矩

M。：=‘z cos吐圭(风+，一％)cos盯一∞os臼] (。一3s)

滚环与偏心轮之间的摩擦力矩^厶、滚环与汽缸端盖间的粘性摩擦力矩％、主轴两

端轴承的摩擦力矩M可参考文献【76】滚动活塞膨胀机的各种摩擦力矩公式。

则膨胀机的总力矩

Md=M91+竹92一材。一M， (4。37)

4．1．4摆动转子膨胀机工作过程不可逆因素分析
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4．1 4．1摆动转子膨胀机机械摩擦损失

膨胀机中摩擦损失主要是由有相对运动的接触面之间的正接触力产生的摩擦力

以及两个面之间润滑油的剪切摩擦力造成的，而且摩擦损失与膨胀机的转速有关。

在摆动转子膨胀机中产生的摩擦损失如下：

1)主轴承与主轴承间的摩擦损失

假设轴与轴承同心转动，此处的摩擦损失为

Ll：—2：—qa—co：2—R一；l,．(4-38)

式中∥——润滑油粘度(Pa．S)；?m——主轴承长度(m)；民——主轴承径向间隙

(m)：

2)主轴与辅轴承间的摩擦损失铲掣(4-39)
式中，：——辅轴承长度(m)；￡——辅轴承径向间隙(m)；

3)偏心轮与气缸端盖平面的摩擦损失

假设此轴承处于边界润滑状态，则此处的摩擦损失为

铲毪券笋 ㈣：4-qnt3，D1一—————■———-—一 l I。

3(胄刍一R三)
、 ’

式中产一摩擦系数；
％——机器转动部分的重量(N)；

R。1、Rs2——止推摩擦面的内、外半径(m)。

4)滚环与偏心轮间的摩擦损失

假设滚环转动过程与偏心轮保持同心，此处的摩擦损失为

L4=M。(co—m，) (4-41)

5)滚环上端面与气缸端盖的摩擦损失

L5：—：r,u—(r 2—_Frj2一)e2c02+M6∞P／2(4-42)二

6、 ‘p

6)滚环下端面与气缸下端盖的摩擦损失

铲形鲫+鬻％ (4_43)

7)滚环与气缸内壁的摩擦损失
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L7=F(r．co—r珊。)

8)摆杆与导轨之间的摩擦损失

L。=(％，十％：)圪

9)导轨与气缸之间的摩擦损失

L9=M，∞g

10)滑阀与滑阀槽之间的摩擦损失

滑阀的运行速度为 吒=詈卜s滢口])
厶。=丁2，rlaVh=rnl

r4—44)

r4—45)

r4-46)

f4—47)

f4—48)

式中s为滑阀运行的长度(m)；00为开启的角度(rad)；rh为滑阀的半径(m)；f

为滑阀的高度(m)；占为滑阀与滑阀槽之间的间隙(m)。

11)滑阀与凸轮之间的摩擦损失

L11=UF=r,co (4—49)

式中F。为滑阀与凸轮之间的作用力(N)；n为凸轮的半径(m)。

4 1．4．2摆动转子膨胀机的泄漏损失

摆动转子膨胀机的泄漏损失主要由四部分组成1)摆杆与导轨间隙造成的泄漏

损失；2)滚环与气缸之间的泄漏损失：3)滚环与气缸端盖之间的泄漏损失；4)滑

阀与滑阀槽之间的泄漏损失。

4．1．4．3流动阻力损失

C02转子膨胀机的流体阻力损失包括由管路中流体的剪切应力和摩擦造成的损

失以及吸入l：1和排出口局部阻力造成的损失。在C02流体的两相区膨胀过程中，液

相逐渐向气相转变，液相处于紊流流动状态。为简化模型，可以假设气液两相间无

滑移，并假设此气液两相流为均相模型且流速相同。

对于紊流流动，流体的壁面剪切应力和平均流速的关联式如下【751。

f=Upf“12 r4．501

，=C·Re“2

流体的流动阻力损失为

￡d=f·“·A(W) (4—51)

式中，f一壁面剪切应力，(N／m2)；f一摩擦系数：P1．流体密度，(kg／m3)；i．流体
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平均流速，(刊s)：Re一雷诺数；A．流体流过通道面积，(m2)。

由于转子膨胀机必须设有入口控制装置，所以进口通道较长，因此存在沿程阻

力损失。膨胀机进口的流动阻力会产生进口通道与工作腔之间的压力差，使得工作

腔压力低于膨胀机进口通道的压力。根据流体力学原理，

印=(-缶+∑工)抄1831(4-52)
五：O．3164tRe”5 f4-53、

假设进口吸入过程为等焓过程，那么膨胀机进口的流动阻力损失应为

L。=日?(舳，一△^) (4—54)

式中，兄一平均沿程阻力系数；印一进口压力与膨胀腔压力差，(Pa)；!。-进口通道

长度，(m)：，一进口通道局部阻力系数；“-进口通道平均速度，(Ill／s)：B一入

口通道等效直径，(m)；川一质量流量，(kg／s)；Ah，一没有入口压降时的膨胀焓差，

(kJ／kg)：Ah-有入口压降时的膨胀焓差，(kJ／kg)。

4．1，4．4余隙容积损失

由于设计的吸气控制系统的吸气管路与膨胀腔有一段距离，如图4-2中进气管

段，管路中会存在一些工质，在膨胀后，无法最终排除。而且膨胀机从排气结束到

吸气开始之问存在一过渡性空当，如图4—2中的排出口与摆杆之间的部分，形成余

隙容积。余隙容积中会残留一小部分的流体，无法排走，这部分工质进入吸气腔，

占用一定的空间，减少了吸气量，减少了做功的能力。膨胀机活塞在到达进气口位

置之前也会存在一个空当，如图4-2中的吸入口与摆杆之间的部分，将导致在吸气

过程初始时，工质发生完全自由膨胀，造成压力降，产生不可逆损失，导致做功能

力的减少。则余隙容积损失由三部分组成。

L"=m·(幽一Ah,j)

Lc=Lrl+L，2+Ln

(4—55)

f4—56)

f4—57)

f4—58)

式中上，I是吸气管路产生的余隙容积损失(W)；Lr2是排气角产生的余隙容积损失

(w)；Lr3是吸气角产生的不可逆损失(w)；肌，1是吸气管路中残留的工质流量(kg／s)；
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m，2是排气余隙容积中残留的工质流量(k∥s)；m是膨胀机工质流N_(kg／s)；Ah是膨胀

机入口与膨胀机出口焓差(kJ／k曲；,Xh。是入口压降后，膨胀机初始膨胀与膨胀终止

时的焓差(kJn(g)。

4．1 5摆动转子膨胀机理论计算结果分析

4．1．5．1摆动转子膨胀机的计算参数

为了保持和D3ER2．1型滚动活塞膨胀机的可比性，工况参数与表3．1设置相同，

同时一些结构参数如间隙的设置也与新型滑板滚动活塞膨胀机的参数相同。摆动转

子膨胀机的型号为D3ESWl．0t“。

4，1．5．2运动参数分析

图4-7为滚环中心与导轨中心连线偏离气缸与导轨的连心线的角度叮随转动角

度0变化的趋势，从图中可以看出，角度盯呈正弦曲线变化趋势，表明摆杆左右摆

动的角度相同。在图4-8中为摆杆的速度n的变化趋势与角度口的变化趋势相同也

呈正弦曲线变化。图4-9和图4-10分别为摆动转子质心在x、Y方向上加速度％、

L

o(0)

图4．7滚环与导轨连心线偏离气缸与

导轨连心线夹角随角度口变化规律

en

图4-9摆动转子质一tl,z方向加速度随角

度0的变化规律

{
善

ol。)

图4-8摆杆速度随角度臼的变化规律

图4-10摆动转子质心Y方向加速度
随角度0的变化规律



第四章C02摆动转子膨胀机的研究与开发

“w，而其在x、y方向上的速度分别为‰、‰，趋势分别为余弦曲线和正弦曲线
如图4-11和图4-12，口。呈现为正弦曲线，在角度为900、180。和2700时加速度口。

为0，而此时的‰达到最大，amy为余弦曲线，在角度180。时达到最大，而此时的
‰为0，90。和270。时‰达到最大。

鼍
{

圈4-1 1摆动转子质心z方向速度随角度

目的变化规律

4．1．5．3受力分析

￡

0(o)

图4-1 3摆杆与导轨间的接触力靠l随
转动角度口的变化规律

图4一15摆杆与导轨间的摩擦力如。1
随转动角度目的变化规律

图4—12摆动转子质心y方向速度随角

度日的变化规律

图4-14摆杆与导轨间的接触力如随
转动角度口的变化规律

e(o)

图4—16摆杆与导轨间的摩擦力昧n随
转动角度目的变化规律
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图4一13至图4—16为摆杆和导轨之间的接触力斥1、局砼以及由此产生的摩擦力

n儿、如n随转动角度口变化规律。从这几个图可以发现，此处的受力比图3-20和图

3．21中滚动活塞滑板处的受力要大得多，特别是凡2，并由此导致摩擦力凡小凡n

随之增大，可能会引起摩擦损失的增大。而且压力越高，接触力越大，特别是在吸

气过程，受力大小差别很明显。

在图4—17和图4—18中，两部分气体力的变化基本相同，同时在吸入终止角度

时，有一个较大的突降，这个规律与滚动活塞的气体力变化规律相同。压力高，气

体力也相应升高。图4一19中导轨的摩擦力矩较小，并与其角速度的变化相关。通过

图4—17作用于摆杆平面的气体合力k
随转动角口的变化规律

on

图4．19导轨与气缸之间的摩擦力矩睫

转动角的变化规律

图4．21摆动转子膨胀机总气体力力

矩随转动角变化规律

圈4一18作用于滚环的气体合力FE1随转

动角目的变化规律

Bl口)

图4．20滚环与气缸内壁的摩擦力矩随转

动角的变化规律

e(o)

图4．22摆动转子膨胀机总力矩随转

动角变化规律
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图4—20与图3—24的比较，滚环与气缸的摩擦力矩变化不同于滚动活塞与气缸的摩

擦力矩，原因可能是滚环与滚动活塞自转速度不同造成的，同时前者的力矩值要大

于后者。图4—2l和图4—22发现，摆动转子膨胀机总气体力力矩和总力矩要比滚动

活塞膨胀机总气体力力矩和总力矩大得多，这是因为作用于摆杆的这部分气体力也

产生了力矩，而在滚动活塞膨胀机中作用于滑板的气体力全部产生了应力。

4 1 5．4不可逆损失分析

在表4．1中D3ESWl．0型摆动转子膨胀机的摩擦损失与D3ER2．1新型滑板滚动

活塞膨胀机基本相同，虽然摆杆与导轨处的摩擦力增大，但两者的相对运动速度比

较小，因此摩擦损失没有很大的增长。同时由于滚环与气缸内表面的摩擦力矩增加，

导致滚环与气缸内表面的摩擦损失增大。其它主要的摩擦损失部位则与滚动活塞膨

胀机基本相同。从表4．2可以看出，由于摆杆和滚环成为一体，则D3ESWl．0型膨

胀机的最大泄漏损失处为滚环与气缸之闻的间隙泄漏，总的泄漏损失大大降低，比

D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机降低了61％。由于摩擦损失增加的并不多，而且

泄漏损失大幅度的下降，则总的不可逆损失比D3ER2．1新型滑板膨胀机减小，如表

4．3所示，则摆动转子膨胀机的理论效率也大大提高。

表4-1各部分摩擦损失的比较

D3ESWl．0型摆动转子膨胀机
序号 摩擦损失类型

损失值(w) 占摩擦损失的比例(％)

1 主轴与轴承间的摩擦损失 57．16 26．85

偏心轮与气缸端盖平面的摩
2 54．27 25．49

擦损失

3 滚环与偏心轮间的摩擦损失 46．67 21．92

4 滚环与气缸上端盖摩擦损失 1．567 0．73

5 滚环与气缸下端盖摩擦损失 1．117 O．52

6 滚环与气缸内壁摩擦损失 26．90 12．64

7 摆杆与导轨之间的摩擦损失 6．315 2．97

8 导轨与气缸之间的摩擦损失 0．01 0．01

9 滑阀与滑阀槽闻的摩擦损失 0．061 0．03

10 凸轮与滑阀间的摩擦损失 18．83 8_84

ll 总摩擦 212．9 100
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表4．2各部分泄漏损失的比较

D3ESWl．0型摆动转子膨胀机

序号 泄漏损失类型 损失值 占泄漏损失的比例

(W) (％)

1 摆杆与导轨间隙泄漏损失 1．8 5．07

2 滚环与气缸之间的泄漏损失 29．8l 84．02

滚环与气缸端盖之间的泄漏
3 1．815 5．11

损失

吸气滑阀与滑阀槽之间的泄
4 2．058 5．80

漏损失

5 总泄漏 35．48 100

表4-3膨胀机效率情况

序号 项目 D3ESWl．0型摆动转子膨胀机

1 总损失厶(w) 3063

2 摩擦损失0(W) 212．6

3 泄漏损失Lf(w) 35．5

4 余隙容积损失L。(w) 55．4

5 流动损失厶(w) 2．80

6 摩擦损失占总损失的比例(％) 69．4l

7 泄漏损失占总损失的比例(％) 11．59

8 余隙容积损失占总损失的比例(％) 18．09

9 流动损失占总损失的比例(％) 0，91

lO 理想回收功耽(w) 750．4

11 实际回收功矾-L。(W) 444 1

12 膨胀机效率r／(％) 59．2

通过理论计算，可以发现摆动转子膨胀机的主要损失存在于以下五部分

a)主轴与轴承间的摩擦损失；

b1偏心轮与气缸端盖平面的摩擦损失；

C)滚环与偏心轮间的摩擦损失；
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d1吸入1：3的余隙容积损失：

e)滚环与气缸之间的泄漏损失。

应从以上五部分着手降低损失，从结构设计上进行改进，可进一步提高膨胀机效率，

因此提出以下改进方案：

a)将主轴处的滚针轴承长度增加，适当减小密封面的长度，滚针直径适当增加；

b)优化滚环与气缸间的间隙，使此处摩擦与泄漏损失之和达到最小：

c1导轨与摆杆表面光滑处理；

d)改进入口控制系统，降低余隙容积损失；

e)合理选择匹配材料，降低两个摩擦面之间的摩擦损失。

4，2摆动转子膨胀机入口控制的重新设计

摆动转子膨胀机利用的入口控制系统原理与文献[75]相同，结构经过改造”“。

但从摆动转子膨胀机的不可逆损失计算可以发现，现有膨胀机的入口控制系统的余

隙容积损失比较大，而且在吸气管路中存留的高压流体造成的损失占余隙容积总损

失的50％以上，如果入口控制系统不重新设计，这部分损失无法消除。同时入口控

制系统的运动部件凸轮与滑阀之间的摩擦损失较大，滑阀上的滚动轴承的寿命也是

一个需要考虑的问题，因此需对吸气控制进行重新设计。

4，2．1设计思路

根据摆动转子的运动规律，考虑到偏心轮与摆动转子之间会有相对运动，摆动

转予的运动是平动，摆动转子上的点保持同一相位，而偏心轮的运动是转动，偏心

轮上的点相位角总在变化，则可以依靠两个运动部件速度和位置的不同来控制吸气。

4．2．2设计内容

图4—23是摆动转子膨胀机的流体吸入口控制系统示意图，序号明细见表4—4。

流体入口在主轴(1)的端部A点，主轴朝气缸方向沿轴中心线开出直径为Rs的通

孔，当此通孔到达偏心轮(2)的中部B点时，从偏心轮的中部B点沿偏心轮的径

向开通孔到C点，在偏心轮外圆周开有环型凹槽与c点相通，而且外圆周上的凹槽

沿圆周跨度角口范围为150。到180。，在摆动转子(3)上有一个膨胀腔(4)的吸

入口，即D点，当偏心轮上的环形凹槽与D点位置重合，则C点就与D点相通。

吸入口控制系统是如下工作的，流体沿主轴的轴向通孑L到达偏心轮的中部，然

后变向，沿偏心轮的径向通孔到达偏心轮外圆周上的凹槽，当凹槽的位置与摆动转

子的吸入口重合时，流体通过吸入口进入膨胀腔，当凹槽转过摆动转子的吸入口时，
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流体停止进入膨胀腔。因此主轴每转动一周，膨胀腔进行一次吸气，从而达到了吸

气控制的目的。

此新型的吸入口控制系统优点在于：

吸入控制口离膨胀腔很近，避免存留高压流体，降低余隙容积损失；

主轴转动过程中自动控制流体流入膨胀腔：

取消了阀类的机械控制，避免了机械运动部件带来的摩擦损失、运动冲击、振动

以及噪声等；

有利于膨胀机内部零件的润滑；

加工简单和造价更低。

新型吸入口控制系统待解决的问题是：

由于主轴中心和偏心轮都有通孔则对主轴和偏心轮的强度产生影响；

吸气通道产生的泄漏损失；

凹槽跨度角口具体的取值等；

解决轴向推力对偏一11,轮与气缸端盖之间摩擦力的影响。

4

_◆高压流体 低压流体

图4-23摆动转子膨胀机吸入口控制系统的结构示意图

旬∞∞

由0

曲娜0∞
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表4．4图4—23序号明细

序号 名称 序号 名称

1 主轴 7 导轨

2 偏心轮 8 气缸

3 摆动转子 A 流体入口

4 膨胀腔 B 偏心轮中部点

5 排气腔 C 偏心轮径向外圆周点

6 轴承端盖 D 摆动转子吸入口

4．3摆动转子受力的有限元分析

在摆动转子膨胀机中，主要运动部件摆动转子在高压力，大压差下工作，必然

存在变形，而且局部会存在应力集中，影响转子运行的可靠性和安全性，因此有必

要对转子进行应力与变形分析，以便对加工材料进行选择。

4．3．1有限元动力弹性方程组的建立‘”m1

4．3 1 1连续区域的焉散化

假设将整个结构划分为ne个单元，每个单元有r1个节点，每个节点有m个自

由度。结构的质量密度为P，体力为厂，结构在边界上s。作用有已知力F，F可以

是时间的函数，在边界上s。位移已知，对于每个单元，其位移、应变、应力列阵{占)、

{d)、忙}可表示为：

p)=k v w⋯k

斟=b，

∽=b，

c
y
8
z s≈ sH

O"y O"z盯。盯。Cryzr
单元各节点的位移列阵表示为

≯}。=kvl⋯“2v2⋯⋯／-。nVn

4 3 1 2构造插值函数

由于只对空间域进行离散，所以单元内位移玑v、w、的插值表示为

r4—59)
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u(x，Y，z)=∑N。(x，Y，z)u。
l_l

v(x，Y，z)=∑N，(x，Y，z)v，
i=1

w(x，Y，z)=∑N，(x，Y，z)w

f4—611

即㈣=∽坩J
其中IN】为聊×mn阶的矩阵，称为位移插值函数矩阵。

这个母单元的位移函数“可取如下形式(位移函数v和w的形式类似)

“=a1+日2x+a3Y+a42+(15X2+a6Y2+口7z 2+口Bxy+a9yz+aloxz+allX2y

+at2x2z+a13Y2z+以14_y2z+a1522x+a1622y+a17xyz+c／18X2yz+a,gY2X2+d20z 2xy

f4—621

相应的位移插值函数矩阵可写为

Ni(x，_y，z)。i(i+zzx)(1+y-y)(i+z，z)(x，x+y．y+ZiZ--2)x?y?z?
+{(1一x2)(1+y，y)(1+z,z)(1-x；)y；z；
? (4．63)

+÷(1一_y2)(1+z，z)(1+x，x)(1一y，2 Jj．2z?

+言(1_Z 2)(1+x／x)(1+y，y)(1一z2肫2y，2

4．3．1．3建立各单元方程组

根据有限元内的基本位移插值模式、几何方程和物理方程，单元的位移、应变和

应力均可表示为节点位移的函数。

㈣：tin{6}。
叠}=[B如)。 (4—64)

p}=嘲p}。+b。}
其[B】、[s]分别为单元应变、应力矩阵，均为6×rim阶。根据弹性力学理论，[B】、

『slf目]存在关系

p)=[纠[冽

【D】为弹性矩阵。在每个单元上作用有体力，单元与边界s。重合的部分还作用有面

力，另外还有惯性力和阻尼力，它们以体力的形式作用于单元，所有这些力以等效

的形式作用在单元节点上。

每个单元上作用的各种力，气体压力被认为均匀分布在各自的作用面上，单位
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面积上的表面力记为{g}-【瓠g，gz】T；移置到各结

f绋]

{Q，}；=Q，}=』fⅣ
【Q。J

等效结点载荷按式计算

(4-65)

式中S——表面力作用面的面积。

如果单元的某个面上只作用着沿外法线方向n的法向载荷q，则有

q，dS=q Cos(n，x)aS=qdydz

等效结点载荷可写成Q』。，=Jng咖出

等效单元体积力列阵记为妒)。

等效单元集中力列阵记为妇)；

妒)8=I。[Ⅳ】7[f]dv(4-67)

固矗=【Ⅳ】7{G} (4—68)

等效单元阻尼力列阵记为忸毙

{丑z=一(j．c【Ⅳ】7【Ⅳ】c如){矗)。=一[c，。{d)。c4一s，，
等效单元惯性力列阵记为忸}；

{只"=一[^，】。{矗)。=一(j．p[Ⅳ]7[．Ⅳ]c如){。)。(4-，。)
单元初应力等效力矩阵记为忸毙

忸}：=I。【明7概汹(4-71)
如果单元的某个面上只作用着沿外法线方向n的法向载荷q，则有

g，dS=qcos(n，x)aS=qdydz (4-72)

等效结点载荷可写成Q。=ⅡⅣ，qayaz

摆动转子膨胀机在工作时，其上的外力以及各点的位移p}、速度{占)、加速度{占)
都是时间t的函数，假设转速恒定，则变化为转角0的函数。用有限元法研究它的运
动规律，要建立有限元形式的运动微分方程。假想该单元在某一瞬时产生一个虚位

其

，

，

翻

上、叫。叫J点，旧旧旧
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移场p’}，它的结点产生的虚位移用列阵p‘r表示。根据虚功原理及单元的刚度方
程，单元的内力所做虚功为

b'U+=怡?y医r坩 (4．73)

考虑单元上的外力所做的虚功。单元上的外力包括气体力、接触力、自重、惯性力、

阻尼力等。将前三种力向单元的结点移置，其等效结点力的总和用{Q}。表示，记等

效力列阵为

{Q)8=护}。+{Q羟+{Q圮+忸毙 (4—74)

则虑功可表示为

惯性力所做的虚功为

阻尼力所做的虚功为

(o-'w’)。：眙+r『{Q}8

忉’)2=一胎’rp忡矿

印‘)3=一肿+脚p

f4—75)

f4—76)

r4—77)

惯性力虚功公式中的负号表示惯性力方向恒与加速度方向相反，P表示材料密度。

阻尼力虚功公式中负号表示阻尼力方向恒与速度方向相反，负号c代表阻尼系数，

其值由实验确定。 将关系式p‘}=【Ⅳ怡’r、p)=[ⅣK占)。、{舌)=【ⅣⅡ占)。分别代
入惯性力、阻尼力虚功位移公式

渺．)2：一施矽ryp∽肼dV
=一∽f(m怫州占}。 (4I，s，

=一吣脚斜

∽‘)3=一施耕即刚d矿
—坩(肛№妙科 (4-，，)

=一吣叫占}8
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式中阻】8=椰Ⅳ】7尸[Ⅳp矿

时=肛f c[N]dV
【Mr为单元质量矩阵；【cr为单元阻尼矩阵。

根据虚功方程，有

oTI’=忉‘l+如’)：+∽飞 (4-80)

得眙‘ry医】8p}8：眙‘ry({Q}8一阻rp}。一【c】。p}。)
因为虚位移是任意的，所以应有

时孵坍叫占『_州J)8 一s，，

或写为

【^4】。{苦)。+【c】。{占)8+k】。秘}。={Q}。(4一sz)
即单元的有限元形式的运动微分方程，其中【Kr为单元刚度矩阵，且有

[明8=I。In]7。【D]【B协

4．3．1．4建立整个结构的方程组

把p)。、{占)。、{占)。和{Q}‘按对应节点号的顺序写为Nm×1阶列阵，将∞)。、
{c}。、取}。也按对应节点顺序写为NmXNm阶矩阵，完成扩阶。

将各单元扩阶后的p}8、{J)。和{占)。分别合并，把离散化模型所有的单元刚度
矩阵组装成整体刚度矩阵【K】，把所有的单元质量矩阵组装成整体质量矩阵【M]，把

所有的单元阻尼矩阵组装成整体阻尼矩阵[c】，并排列出整体结点位移列阵p)、整

体结点载荷列阵{Q}，则得到膨胀机整体的有限元形式的运动微分方程

瞳l(占)+【C】(占)+k№}={Q} (。-ss)

汶一讨程称为绸葵。奠中：
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【M】=喜【M]8=善￡P[Ⅳ九Ⅳ]咖 (4罐4)

nf n‘

【c]=∑[c】。=∑c【Ⅳ]7IN]dr (4—8s)
e=l E=l

f捌=善PIt[刚。=喜￡[捌7[明[B批 (4-86)

{9j：窆{Q}。：({F}。+{g接+{Q蠢+忙蠢)
e=l

㈣：妻pr：缸1vlw，⋯叩：w：⋯．‰v。w。⋯}7(4-88)
分别为结构整体的质量矩阵、阻尼矩阵、剐度矩阵、载荷矩阵和位移矩阵。

4．3．2计算结果分析

根据摆动转子的受力情况对其进行有限元分析，由于摆动转子受力主要在径向，

轴向受力很小，则不进行轴向的分析，利用二维有限元研究摆动转子在载荷下的应

力情况。由于摆动转子与偏心轮之间的受力和运动情况比较复杂，则将两者作为整

体考虑，进行简化近似计算。计算压力条件是高压与低压的比为10．0／3．97MPa，选

择摆动转子在150。时的受力情况，此时两个腔的压差最大，而且摆杆深入气缸的内

部，

4．3．2．1过渡圆角情况的比较

摆动转子摆杆基部与滚环的连接处会存在过渡圆角，过渡圆角不同，应力的分

布情况则不同。采用普通钢材进行计算，取弹性模量为206GPa，泊松比为0．3。图

4．24是过渡圆角直径为0．2mm情况时，摆杆的受力图。发现摆杆大部分部位应力都

比较小，应力主要集中在摆杆和滚环的连接处，可达到163．7 MPa，因此此处很容易

疲劳，在交变负荷作用下，容易发生断裂。图4．25是摆动转子摆杆基部过渡圆角的

直径为lmm情况时，摆杆的受力图。从图中发现，较大过渡圆角情况时，集中应力

分散在比较大的范围内，丽且应力值降低，最大为102．5 MPa。直径为lmm的过渡

圆角对吸气余隙容积影响很小。图4．26表示摆动转子的整体变形位移图。图4．27

为摆动转子摆杆细部变形位移图。发现在摆杆基部的变形最大，达到2．29／z,n。摆杆

将向压力小的方向倾斜，滚环的上部位移量最大，而滚环的底部位移量最小。与

Masaya Tadano等人f46J分析的滚动活塞压缩机滑板变形相比较，压缩机的排气量为

2．63cc，高、低压比为9．2／3．2MPa，在1800相位时，滑板变形量为3．26／on。因此从
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计算上来看，摆动转子的变形位移小于滑板的变形。通过受力分析也说明，摆动转

子结构比较适合予在C02循环高压差下工作。

4．3．2．2改变弹性模量情况

采用弹性模量更大的材料进行计算，取弹性模量为300GPa与弹性模量为206

GPa的汁算结果进行比较。通过比较图4．27和图4+28发现，当弹性模量增大后，摆

动转子的变形位移减小了18％，而摆动转子的应力大小与分布情况基本不变，如图

4—29。说明采用弹性模量较大的材料，会使摆动转子的变形量减小，从而有利于减

小摆动转子与气缸内壁间的泄漏和摆动转子的正常运行。

4 3 2，3高压差情况

膨胀机在变工况条件下运行时，进出口压力会发生变化，导致摆动转子的应力

和变形也随之改变，从而对材料的强度极限提出要求。假设膨胀机的极限工作压力

为12MPa，则大弹性模量的摆动转子的应力分布和变形位移图分别为图4—30和4．31，

小弹性模量的摆动转子的变形位移图为图4。32。从图中可以发现，随压力的升高，

摆动转子应力增大，变形也增加，而小弹性模量时，变形位移已达到了3‘肼。因此

选择大弹性模量的材料是合理的。

4．3．3选材的分析

摆动转子是膨胀机中的重要部件，工作条件恶劣。其可能的损坏形式主要是疲

劳断裂，特别是摆杆的基部高应力区，摆动转予的受力及失效状况决定了它必须具

有良好的综合力学能力，不但要求有足够的强度和疲劳抗力，而且还要有良好的耐

磨性。工作时摆动转子要承受周期性的交变应力作用，因此还应具有一定的韧性。

从应力的计算结果看，最大应力强度应至少大于150 MPa，取安全系数为2．0，

则应力极限盯。≥300 MPa，硬度应达到200HBS以上。根据其它发动机以及压缩机

材料的选择，选用滚动轴承钢GCrl5进行合适的热处理，能达到各项技术指标要求，

是制作摆动转子比较理想的材料。

4．4本章小节

本章对D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机进行了受力和不可逆损失的计算，并

与D3ER2．0型原有滑板膨胀机进行了对比，找出损失最大的部位。同时对D3ESWl．0

型摆动转子膨胀机进行了受力分析和不可逆损失的计算，并对其核心部件摆动转子

进行了有限元的受力分析，根据受力情况选择加工材料。主要结论如下：

1)摆动转子膨胀机的受力与滚动活塞不同，导轨与摆杆间的摩擦力比滑板与滑板槽
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间的摩擦力大，滚环与气缸间的摩擦力也比滚动活塞与气缸间的摩擦力大，因此

摆动转子膨胀机的摩擦损失增大。

2)由于滚环和摆杆成为一体，使泄漏损失明显降低，经理论计算，比D3ER2．1型

滚动活塞膨胀机降低了61％。滚环和气缸间的间隙造成的泄漏损失成为主要的泄

漏损失。

3)通过理论计算，D3ESWl．0型摆动转子膨胀机的效率要高于D3ER2．1型滚动活塞

膨胀机的效率。

4)通过对摆动转子的有限元受力分析，发现摆动转子在高压差下工作时，最大集中

应力发生在摆杆的基部。当摆动转子在最不利条件下时，采用大弹性模量材料，

发生的最大应力值并不很大，最大变形量在2／．gn左右，因此通过合理选择材料，

完全可以适应在高压力、大压差环境中正常运行。

5)为进一步降低不可逆损失，应设计新型的吸气控制系统，取消原有的机械运动部

件，从而降低余隙容积损失和摩擦损失。

[注]：D3ESWl．0型膨胀机型号定义： D一二氧化碳，3一配3kW压缩机，E一膨胀机，sw一摆动转

子，卜第～代，0-0次改进型。
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第五章CO：压缩膨胀机的设计

5．1 C02跨临界循环系统膨胀功回收方式的比较

虽然开发C02膨胀机的研究已取得初步进展，关键问题是如何提高膨胀机效率，

获得较高的回收功。在开发膨胀机的同时，应解决膨胀功的利用方式，只有将膨胀

机的输出功利用到系统中，才能起到节能的作用，而且合理的膨胀功回收方式不仅

可保证膨胀机输出特性而且对原有系统可不做大的改动。

5．1．1膨胀功的回收方式

膨胀机的膨胀功回收利用方式主要为三种：

1)膨胀机与辅助压缩机同轴，此压缩机所需的输入功率全部由膨胀机提供，而且膨

胀机输出机械功直接驱动压缩机，不经过其它能量的转换。

2)膨胀机与主压缩机同轴，压缩机的一部分输入功率由膨胀机提供，不足的部分仍

由电机提供。

3)膨胀机带动发电机，输出电能驱动其它机械设备。

国外学者在有关膨胀机的研究中，也考虑了膨胀功的回收利用的方式，如伦敦

的CITY大学的POSITIVE DISPLACEMENT COMPRESSOR TECHNOLOGY

RESEARCH CENTER对两相流双螺杆膨胀机在大型热泵中的应用进行了实验研究

【82]，以R113和R134a作为工质，并提出EXPRESSOR(EXPANDER—COMPRESSOR)
的概念。1998年，美国CARRIER公司已进行R134a带膨胀机的离心式制冷机组的

实验研究，总制冷量为8720kW，膨胀机的输出功54kW，用于发电驱动系统的水泵。

DERESDEN大学130】根据空气分离系统中应用的自由活塞膨胀压缩机，利用自由

活塞膨胀压缩机中的压缩部分同时解决了膨胀部分回收功的利用问题，使系统的能

效比也提高。英国MIEEDRIVER公司【3l】开发的铰链式的膨胀压缩机，在同一机壳

中一半容积进行压缩而另一半容积则进行膨胀，回收膨胀功输出的机械功直接对压

缩腔的气体进行压缩。日本DENSO公司【33】设计的往复活塞式膨胀机也为自由活塞

膨胀压缩机形式，涡旋膨胀机输出功的方式可分别为与发电机同轴，与压缩机同轴。

传动方式为同轴传动和皮带传动。

5．1．2三种回收方式的比较

5．1．2．1发电方式

若采用发电机与开启式膨胀机联接，在膨胀机的设计上必须解决轴封的问题。
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为利用发电机发出的电能，必须有与输出相匹配

的负载，才能使输出功达到最大。图5．1给出发

电方式系统图。通过对膨胀机运行特性的测试，

可以发现，在不同负载的情况下，膨胀机的转速

不同，必然导致系统流量变化，系统的输出冷量

发生改变。当工况发生变化时，膨胀机的转速也

会随之改变。膨胀机的转速变化直接导致发电机

的转速变化，而且发电机的功率与效率皆与转速 图5-I发电方式系统图

有关。在变负荷情况下，由于系统的调整会引起电机输出的波动，从而影响到负载

的运行，所以必须是稳定工况下工作的制冷系统才可考虑发电机的回收方式。

5．1，2．2与压缩机同轴方式

膨胀机与压缩机同轴有两种方式，一种是膨胀机与辅助压缩机同轴，另一种是

与主压缩机同轴。

5 1．2．2．1与辅助压缩机同轴

当辅助压缩机的输入功完全由膨胀机的膨胀功提供时，由于膨胀功仅占总压缩

功的25％～30％，并要考虑膨胀机的效率可能在50％左右，因此辅助压缩机的功率

远小于主压缩机。膨胀机与压缩机壳做成封闭式的，形成压缩膨胀机(ExPREss0R，

expander-compressor)。压缩膨胀机的位置可以有两种形式，～种是C02流体顺序地

流过两个压缩机，故称为压缩膨胀机与主压缩机串联，即串联方式。另一种布置方

式是C02流体分别经过两个压缩机后，在气体冷却器入口汇合，故称为压缩膨胀机

与主压缩机并联，即并联方式。

1)串联方式

串联方式有两种，一种如图5．2，主压缩机为一级压缩，C02流体经过主压缩机

进入中间气体冷却器，然后进入辅助压缩机进行压缩完成压缩过程，辅助压缩机完

全由膨胀机进行驱动，此方式循环的T-S图为图5．3，成为串联方式1(S cyclel)

系统。串联方式l系统性能系数的理论计算：

w=wt+W2一we芏=(％一啊)+(h4一，b)一(h，一h6) (5-1)

w。=w2=hs—h6=h4一吃 (5—2)

COP=q。／w=(啊一h6)，(^2一h1) (5—3)

另一种是辅助压缩机为一级压缩，C02流体经过辅助压缩机的压缩进入主压缩机

进行二级压缩。此种布置方式如图5-4，其T．s图为图5．5，称为串联方式2(s cycle

2)系统。串联方式2系统性能系数的理论计算为
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W=W1+W2一W。=(h2一啊)+(h3一h2)一(h4一h5)

w。=W2=h4一hs=h2一h【

COP=qo／w=(hl—hs)／(h3一h2)

CarbonDioxide

(5—4)

f5-5)

(5—6)

Evaporator

图5．2 EXPRESSOR与系统压缩机串联

方式1的系统图

Evaporator

5 Elum口-fq

图5-3串联方式1的T：S图

图5-4 EXPRESSOR与系统压缩机串 图5-5串联方式2的T．S图

联方式2的系统图

如果在第一级压缩后增加中间气体冷却器，取中间气体冷却器出口温度与气体

冷却器温度相同时，此处假设为40"C，膨胀机的输出功必须满足第一级压缩到至少

超过40"C所需要的输入功率。图5-6表明膨胀机输出功无法提供达到最低中间气体

冷却器压力所需要的压缩功。图5．7也说明，当中间气体冷却器出口温度与气体冷

却器温度相同时，利用膨胀机驱动压缩机进行第～级压缩时，辅助压缩机的排气压

力不能达到进行中间换热的最小中间压力，因此在串联方式2的设计时，根据所设

的气体冷却器出口工作温度，不能增加中间气体冷却器，C02流体经第一级压缩后

直接进入第二级压缩机进行压缩。
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图5-6压缩机所需输入功率与膨胀机能

提供输出功的比较

图5-7辅助压缩机排气压力与40*C时的

压力的比较

2)并联方式

并联方式也有两种布置方式。一种是将膨胀机出口流体全部进入蒸发器，换热

后的气体分两路，一路进入辅助压缩机，而另一路进入主压缩机，两个压缩机的排

气在气体冷却器入口汇合。此方式成为并联方式1(P cycle 1)系统，如图5．8。

另一种方式是将膨胀机出口流体气相气体进入辅助压缩机，而另一部分液相流

体进入蒸发器，换热后的气体进入主压缩机，两个压缩机的排气在气体冷却器入口

汇合。此布置方式为并联方式2(P cycle 2)系统，如图5-9。两种布置方式的T．s

图相同，如图5—10。

Evaporator

图5-8 EXPRESSOR与系统压缩机并联

方式1的系统图

Main

Evaloorator

图5-9 ExPREssOR与系统压缩机并联

方式2的系统图

两种并联方式能效的理论计算如下：

w=W】+w2一w。=i(h2一啊)+(1一f)(％一h1)一(h3一h4)

w。=W2=(1一O(h2一啊)=h3一h4

COP=q。／W=(h1一h4)，【f(A2—721)]

(5—7)

(5—8)

(5一∞

从公式(5—8)和(5—9)可以看出，并联方式1和并联方式2膨胀机的输出功和系

统性能系数相同。由图5．1l表明，在并联方式2中，膨胀机提供的功率不能提供辅

一毫d邑芒=嚣m邑业号薹
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助压缩机压缩膨胀后全部的气相流体所需的功率，

助压缩机，另一部分与液体形成两相流进入蒸

发器换热。如图5．12，辅助压缩机流量与总流

量的比率小于膨胀后流体干度。因此并联方式2

的蒸发器入口流体流量、干度皆小于并联方式1

的蒸发器入口流体流量和干度。因气相组份对了

制冷己无贡献，只能增加流动阻力，因此并联’

方式2可以减小蒸发器管道尺寸。同时根据文

献[70，71，72]对C02流体蒸发换热的研究，流体

干度影响换热效果，可以得出并联方式2蒸发

器的换热效果好于并联方式1。

图5．11辅助压缩机的输入功率与主压缩机

输入功率的比较

因此，只有部分气相流体进入辅

CarbonDIoxlde

●[kJ／k9·K】

图5—10并联方式的T．S图

图5．12辅助压缩机流量与总流量的比率与膨

胀后流体干度的比较

3)串联方式与并联方式的比较

分别进行理想情况即等熵情况下的比较和存在效率情况下的比较。分析中做如

下假设：

a)系统为理想循环，稳流情况；

b)在理想情况时，压缩过程和膨胀过程皆为等熵过程。在实际情况时，压缩机效率

按照实验关联式【88】进行计算，假设膨胀机也遵循此规律。

礼_o．7874-o_04196(％)(5-10)
c)膨胀机入口参数为温度40。C，压力为10MPa；

d)压缩机入口气体没有过热；

e)系统设计制冷量为10kW。

从图5．13可以看出，在理想情况下，串联方式1的效率最高，而其它三种形式

效率基本相同。而当考虑压缩机与膨胀机的实际效率时，如图5．14所示，串联方式

(6善j』一芒宝，
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1仍为最高，其次是串联方式2，两个并联方式的效率相同并最低。

从压缩机的尺寸来看，图5—15所示，串联方式1的主压缩机尺寸最大，两个并

联方式的相同，且在温度为一10～10℃之间，主压缩机尺寸最小。在图5．16中，串

联方式2的辅助压缩机尺寸最大，同样，并联方式的辅助压缩机的尺寸最小。分析

表明并联方式可减小主压缩机和辅助压缩机的尺寸。

Ttmperature afterExpln|lon l。Cl

图5．13理想情况下，串联方式与并联

方式的系统性能系数

T·mp·ntl-n 4fte r．Expsnslon l。q

图5．14考虑压缩机和膨胀机效率时串

联方式与并联方式的系统性能系数

图5-15主压缩机吸气容积的比较 图5．16辅助压缩机吸气容积的比较

5．1．2 2．2与主压缩机同轴方式

膨胀机可与主压缩机同轴，为主压缩机提供一

部分能量，不足部分由电动机提供。为便于比较，

系统也设计成双级压缩(DCE cycle—Double．stage

compression cycle with the expander)，第二级压缩机也称

为辅助压缩机，系统图如5．17，系统T．s图与图5．3

相同。膨胀机与主压缩机同轴，为压缩机提供一部

分动力，此时，系统不仅可使中间压力取最优值，

同时膨胀机的膨胀功全部被回收。

与主压缩机同轴方式的理论计算：
图5一17膨胀机与主压缩机同轴

w=wl+W2一w。=(％一h1)+(^4一h3)一(h5一h6) (5-11)

一_。lI^E：；!tE●口ul-l
t

lfo，
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COP=qo／w=(h。一h6)／【(^2一h1)+(矗。一吃)一(h，一h。)] (5—12)

与串联方式1、并联方式2循环比较的同时，增加与双级压缩带回热器C02循环

(DCT cycle—Double-stage compression cycle with the throttle valve)的比较，双级压缩

带回热器C02循环降压装置为节流阀，中间压力也设为最优值，同时回热器的进出

口温差设为10*C。在分析中，采用的假设条件与第97页的假设相同。

通过计算，图5．18表明，在理想情况下，无论哪种方式，增加膨胀机都能提高

系统的性能系数。膨胀机与主压缩机同轴方式双级压缩循环的中间压力能达到最优

值，所以性能系数最高。膨胀机与辅助压缩机同轴情况的串联方式由于增加了中f刨

气体冷却器，所以性能系数皆高于并联方式。DCE cycle与S cycle都是双级压缩循

环，图5—19表示了两个循环的中间压力和第二级压缩机输入功率的比较。膨胀机与

辅助压缩机同轴情况的串联方式由于膨胀功决定了系统第二级压缩机的输入功率，

Evaporation tem∞mr矿cl
图5．18理想循环COP

自却。删∞T|州_·¨'阳

图5．20理想循环时。辅助压缩机的气

缸容积

E'calmntlonteI∞mtu州。cl

图5．19中间压力和第二级压缩机输入

《
皇

l

目恺p。㈣埘旧瑚劬Ire(。c)
图5．21并联循环主压缩机流量与系

统总流量的比值随蒸发温度变化

因此第二级压缩机的压比确定，从图中可以看出S cycle的第二级压缩功，其值大

于在最优中间压力下运行的DCE cycle第二级压缩机所需的输入功率，因此S cycle

的中间运行压力总是小于DCE cycle的中间压力，无法达到最优中间压力，所以性

能系数低于膨胀机与主压缩机同轴双级压缩方式。图5．20表示了三个循环对应的辅

言皂世置甚呈暑弓t}-星一

t|k葺，呈jo*耋}ou芑暑l苫tunIo)
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助压缩机的容积，其决定了压缩机的几何尺寸。其中膨胀机与主压缩机同轴方式双

级压缩循环的辅助压缩机尺寸最小，而随蒸发温度的不同，串联方式和并联方式呈

不同的变化趋势，在低温时，串联方式小于并联方式，随蒸发温度升高，并联方式

的辅助压缩机容积迅速减小，温度达到10 9C，已接近膨胀机与主压缩机同轴方式双

级压缩循环的工作容积。由于进行了分流，P cycle的主压缩机流量总小于系统总

流量。图5．21表示了两者比值随蒸发温度变化的情况，并由此比值可知，并联系统

的主压缩机尺寸要小于串联系统和DCE cycle的主压缩机尺寸，而且蒸发温度越高，

尺寸越小。

当考虑压缩机和膨胀机的不可逆损失，存在效率时，情况则有所不同。根据压

缩机的经验公式，压缩机的效率与压比有关，如图5-22所示，由于膨胀功的限制，

串联方式(S cycle)的第二级的压比很小，而并联方式(P cycle) 的压比最大，在

压缩机的效率图5—23中，蒸发温度较高时与主压缩机同轴方式(DCE cycle)的第

一一级和第二级压缩机效率与S cycle几乎相等，当蒸发温度很低时，P cycle中的压

缩机效率随蒸发温度的降低雨迅速降低，只有40％。从图5—24可以看出，在蒸发温

度较高时，S cycle的COP几乎与DCE cycle相等，而带节流阀系统(DCT cycle)

在蒸发温度较低时，COP超过P cycle，而且接近S cycle，这是由于在低蒸发温度

时，DCT cycle是两级压缩，其压缩机的效率高于P cycle，而且在中间冷却器压力

Eva∞删on伯m坤栅T·fc)
图5．22各压缩机的压比

EvapQrationtemperature{oCl

图5．24实际循环的COP

日npo硼佣协呻刚啦u障f岛

图5-23各压缩机的效率

日叩or删帅t_砷e嘣Ln rq

图5．25实际循环时辅助压缩机的气缸容积

ol￡目lL

r辜K、一-§￡詈8iit葛￡j；
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取最优情况和在回热器的作用下，能效比达到了节流阀循环的最大值。

图5—25表示在考虑压缩机效率时辅助压缩机的容积随蒸发温度变化的情况，

结果与理想循环情况不同。辅助压缩机的容积与理想循环情况不同，DCE cycle的

辅助压缩机容积最大，而P cycle的辅助压缩机容积最小。因此在实际设计时，应

考虑压缩机的效率，按照理想的计算会导致一定的偏差。图5—26表示考虑压缩机效

率的影响时DCE Cycle和S Cycle的中间压力和第二级压缩机输入功的比较，结果

也与理想情况不同。膨胀机的回收功随蒸发温度的变化不大，而DCE cycle的第二

级压缩机的输入功率变化很大。当蒸发温度较高时，S cycle的中间压力几乎与DCE

cycle的中间压力相等，两者的输入功率也接近。这就是造成在较高蒸发温度时两个

循环COP接近的原因。在图5．27中P cycle的主压缩机流量比理想情况要大得多。

虽然P cycle的主压缩机流量随蒸发温度升高而减小，但由于受到膨胀机效率的影

响，减小的幅度变小，特别是在低蒸发温度的情况下，因此当系统容量很小时，辅

助压缩机的流量很小，其尺寸非常小，会增加加工的难度，需考虑其经济性。

Evaporation temlHratum(oe)

图5．26中间压力和第二级压缩机输

入功率

l l
莹l

E¨pⅢ¨∞Temperature e。q

图5-27实际循环，P cycle主压缩机

流量

从理想情况和实际情况的比较来看，系统COP和运行参数对膨胀机和压缩机的

效率很敏感，实际情况结果比理想情况相差较多，为促进压缩膨胀机(EXPREssOR)

的应用还应尽量提高膨胀机和压缩机的效率。

5 1 2．3三种回收方案的优缺点

发电方式要求有输入设备与之匹配，才能将输出的电能有效利用。输出的电流

会随运行工况的变化产生波动，对设备有一定的影响。由于发电机和设备都有机械

损失，输出功的损失较大。但此形式结构相对简单，不需考虑与压缩机的耦合问题。

如果是开式联接则会存在轴封问题。而做成全封闭、半封闭的形式，则要考虑CO：

气液两相流体和润滑油对发电机线圈的影响。

膨胀机与辅助压缩机同轴方式在系统中有两种布置方式，而串联布置方式的能

效比更大，更有利于系统，但同时增加了一个气体冷却器，需要控制主压缩机的出

口压力，因此系统的运行管理较复杂。而并联布置方式就简单的多，很适合在小空

II圣v￡j*§4

01∞。E0三
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间使用。在进行设计时非常方便，特别是在原有系统的基础上进行改造，利用膨胀

机代替节流阀时，可直接应用到系统中，不需更换更多的设备。由于是机械能与机

械能之间的转换，没有其它的能量形式的转换，膨胀机与辅助压缩机同轴方式能量

损失小。

膨胀机与主压缩机同轴双级压缩方式可使系统的能效比达到最大，但膨胀机的

转速是与系统运行的参数有关，会发生与压缩机的转速不同的情况。此外，此方式

还存在与串联布置方式相同的主压缩机排气压力控制问题。

5．2 C02压缩膨胀机的设计

5．2．1设计思路和特点

采用膨胀机直接带动压缩机的开发方式，主要考虑如下：

1)此压缩机一膨胀机可以设计为全封闭型式，解决了泄漏问题，而且可避免因采用

发电机而产生的问题。

2)在结构上将压缩气缸和膨胀气缸串联在同一个轴上。该轴有两个偏心轮，因此可

以通过调整两个偏心轮的相位，可以减小力矩的变化，从而保持轴的平稳运行。

3)由于压缩排气的温度较高，而膨胀排气的温度较低。则压缩气缸的温度高于膨胀

气缸的温度，因此会造成漏热损失。为避免传热造成的损失，在两个气缸之间应

有绝热材料。

5．2．2设计结构

本设计的结构原理如图5．28、图5．29所示。图5．28为C02跨临界制冷循环滚

动活塞式压缩膨胀机的结构示意图。图5．29为图5．28中的E。E剖面图。二氧化碳

跨临界制冷循环滚动活塞式压缩膨胀机的机壳(1)与底座(2)之间密封，组成一

个总内腔，由主、副轴承(6、8)和中间隔板(7)将总内腔隔开，形成两个高压腔

和两个低压腔。机壳(1)与主轴承(6)之间为低压腔A，主轴承(6)与中间隔板

(7)之间为高压腔B，中间隔板(7)与副轴承(8)之间为高压腔C，副轴承(8)

与底座(2)之间为低压腔D，两个高压腔(B、C)同轴。因此膨胀气缸与压缩气

缸合为一体。由膨胀气缸进气管(11)吸入高压高温的流体进行膨胀，带动压缩气

缸中的滚动活塞(9)转动，对压缩气缸吸入的低温低压的气体进行压缩。偏心轮轴

(3)设计为空心，当膨胀机旋转时，由于离心力的作用，油会沿轴中心上升，上升

到轴上部的导油孔流出，进入低压腔(A)，从而实现轴上部的润滑。全封闭设计解

决了外泄漏问题。为避免两个气缸间进行传热，在中间隔板(7)之间增加绝热层(15)，
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绝热材料为聚四氟乙烯。为便于管道的连接与设计，同时又使膨胀和压缩过程的转

动保持同一方向，膨胀气缸进气管(11)与压缩气缸吸气口(12)的位置之阃存在

～个角度，同时为使偏心轮轴运动平稳，压缩气缸中的滚动活塞(9)与偏心轮配合

的相位与膨胀气缸中的滚动活塞(5)与偏心轮配合的相位间有相位差，可根据二氧

化碳的物理性质和实际的工况范围以及膨胀气缸、压缩气缸的结构进行具体相位差

的设计。在整体上用隔音罩将其罩住。这样可以在一个紧凑的结构下，能较好的解

决密封、噪声和振动等问题。

根据相同的原理，可以设计摆动转子压缩膨胀机。图5．30为摆动转子压缩膨胀

机的剖面图。

3 6

13

圈5-28滚动活塞压缩膨胀机的剁面图

图5．29滚动活塞压缩膨胀机气缸的E．E剖面
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图5．30摆动转子压缩膨胀机的气缸横剖面

表5-1图5—28～图5．30中序号明细表

26

序号 名称 序号 名称

1 机壳 16 膨胀腔滑板

2 底座 17 压缩腔滑板

3 偏心轮轴 18 膨胀腔排气口

4 膨胀气缸 19 压缩腔排气阀

5 膨胀腔滚动活塞 20 压缩腔排气口

6 主轴承 21 膨胀腔弹簧

7 中间隔板 22 压缩腔弹簧

8 副轴承 23 膨胀腔摆动转子

9 压缩腔滚动活塞 24 压缩腔摆动转予

10 压缩气缸 25 膨胀腔导轨

1l 膨胀气缸进气管 26 压缩腔导轨

12 压缩气缸进气管 A 机壳(1)与主轴承(6)之间为低压腔

13 电磁阀 B 主轴承(6)与中间隔板(7)之间为高压腔

14 气液分离器 C 中间隔板(7)和副轴承(8)之间为高压腔

15 绝热层 D 副轴承(8)与底座(2)之间为低压腔
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5．2．3膨胀机驱动的压缩机结构参数的确定

由于滚动活塞压缩机的输入功率全部由膨胀机提供，因此压缩机的结构参数是

由压缩机工作的设计工况和膨胀机提供的动力所决定的。此膨胀机和压缩机将应用

于并联系统中，即图5-9所示。膨胀机的设计工况为膨胀机入口温度为35℃，膨胀

机入口压力为9MPa，膨胀机出口温度为5℃，带膨胀机的C02跨临界理论循环T—s

图如图5-10所示。

膨胀机输出功等于压缩机的输入功

Wex=％ (5-13)

m。(h3一h4)17】·r／2=m。2(^2一hi)／773 (5-14)

压缩机的吸气量和所需的吸气容积

：!!!塾二些2至!：翌!
(自2一hj)／r／3

K：!!坠：兰
。

石·n

压缩机的气缸工作容积

■=万(R 2—7．2)日

压缩机的气缸工作容积等于压缩机的所需吸气容积

K=％

(R：一，：)／4：掣
石‘·n

5．3压缩膨胀机的受力特性

(5-15)

(5-16)

r5—17)

(5-18)

(5—19)

根据前一章对膨胀机的分析，可以了解膨胀机中流体参数随滚动活塞转动角度

改变不断变化，同时压缩机中的流体参数也会随之丽改变，则轴的总力矩并非为常

量，也是不断变化的。为了掌握压缩膨胀机的特性，对偏心轮轴的受力情况进行研

究。

5，3．1膨胀机和压缩机轴受力分析

作用在滚动活塞的气体力E及滑板作用在滚动活塞上法向力只，通过滚动活塞

传递到偏心轮上，另外还有偏心轮本身的旋转惯性力。膨胀气缸和压缩气缸内的偏
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心轮轴上的受力基本相同，只是气体力的方向相反。

Fk=聊。P。∞2 (5-20)

式中mec——偏心轮的质量(kg)；∞——偏心轮的转速(rad／s)；ec——偏，gqgE(m)。

％=2kH。(pb—Pc)sin毕(5-21)
式中^——滚动活塞半径(m)；鼠一滚动活塞的长(m)；p6——压缩腔内的压力(Pa)；pr吸气腔内的压力(Pa)。
压缩机滚动活塞上法向力只必须通过滑板的受力分析得到，可参见文献[83]。

5．3．2力矩计算

膨胀腔和压缩腔同轴，两个腔内流体的作用过程相反，则作用于轴的力矩是不

同的。

1)膨胀机的模型

膨胀机的力矩包括气体力产生动力矩^结，阻力矩包括滑板作用在滚动活塞上

的正接触力形成的阻力矩^％、偏心轮轴两端轴承的阻力矩^缸和滚动活塞与偏心轮

之间的摩擦力矩^亿。各计算公式可参见文献【76】。则膨胀机的总力矩

Mp=MF一(M。。+M。+M．。) (5-22)

2)压缩机的模型

压缩机的模型与膨胀机的模型相同。只是膨胀机的气体力为动力矩，而压缩机

的所有力矩为阻力矩。公式可参见文献【83】。则压缩机的总力矩

M。=M簪+M忙+M cc+MIc t5-23)

轴的总力矩为

MmI=M。一M rc t5-24、

膨胀机滚动活塞的运动微分方程为

I芦0。COm=一‘F。一M。。+』订缸一M钟 (5—25)

迭代的格式为

09m(r。“)¨1=∞芦(f。)+去△f[∞芦(f。)+∞肛。肿1)‘‘’] (5．26)

式中出——迭代步长，At=t¨一f。； 女——迭代次数，k=1,2，⋯，"。
压缩机滚动活塞的运动方程为

I即。∞俨=‘R—M叩一Mk+M“ (5—27)
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建立压缩机．膨胀机偏心轮轴的运动微分方程

，。∞=M⋯ (5—28)

5．3．3计算和程序结构

计算膨胀机和压缩机的运行特性时，需大量的数组和矩阵运算，因此利用

MATLAB编制程序，同时流体物性参数调用NIST．REPROP。计算程序主要有五部

分组成：膨胀机一压缩机运行特性主程序expressor；膨胀机内部流体参数计算程序

expanderl；压缩机内部流体参数计算程序compressorl；膨胀机受力计算程序

expander2；压缩机受力计算程序compressor2。计算程序的主要结构如下：

1)输入膨胀机的主要结构参数；

2)输入压缩机的主要结构参数；

3)输入压缩机机和膨胀机吸排气的控制条件；

4)假定膨胀机的偏心轮和压缩机的偏心轮的相位差；

5)开始计算膨胀机逐个角度时的运行情况，判断是否到达吸气角和排气角，设定吸、

排气压力，调用程序计算膨胀机和压缩机内部流体在膨胀和压缩过程的参数；

6)调用程序计算逐个角度时，膨胀机和压缩机的受力情况，从而得到各个力矩的情

况，根据运动微分方程，得到角加速度的值，最终得到迭代后的转速值：

7)将作用于膨胀机偏心轮轴和压缩机偏心轮轴上的力矩叠加，可以得到不同相位角

情况下，逐个运行角度的总力矩，寻找使总力矩波动最小的相位角。

整个计算的程序框图见图5．31。

5．3．4计算结果

由图5．32和图5，33所示，膨胀机的总力矩和压缩机的总阻力矩变化基本相同，

但最大值所在的角度不同。如果膨胀机的偏心轮和压缩机的偏心轮没有相位差，则

在运转过程中膨胀功与压缩功不匹配，导致前半程膨胀功大于压缩功，而后半程压

缩功大于膨胀功，则轴在转动过程中，总力矩波动很大。为使总力矩的变化幅度减

小，使轴运行平稳，则膨胀气缸和压缩气缸的偏心轮必然存在相位差。
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图5-31程序框图

-108-

调用comprcssorl程序，计算压

缩腔流体参数

调用expander2程序计算膨胀

机的受力和力矩和滚动活塞的

角加速度

调用compressor2程序计算压

缩机的受力和力矩和滚动活塞

的角加速度

计算expander-compressor的角

加速度、总力矩和转速

◇
输出计算结果
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0l-) e(。)

图5．32压缩腔的阻力矩 图5．33膨胀腔的动力矩

取两个偏心轮轴不同的相位从0～3600，共19个角度，将膨胀动力矩和压缩阻

力矩在不同相位差下依次叠加。计算结果分别列于图5．34、图5．35、图5．36和图

5．37，从图中转矩的变化趋势可以看出，在图S．34中600和800以及图5．35中1000

三个角度时，轴的总力矩变化平稳，而在其它情况时则总力矩波动剧烈，不利于轴

的平稳运动。所以在设计膨胀机和压缩机同轴时，两个偏心轮的相位角应选在此范

围内。

图5．34 Oo～800的轴总力矩
010)

图5-35 1000～180。的轴总力矩

0lo) o(。)

图5-36 2000～2800的轴总力矩 图5．37 3000～3600的轴总力矩

图5—38为两个偏心轮的相位差在700时的受力情况，从图中可以看出，在角度

100～180。之间膨胀腔和压缩腔的偏心轮同时受力都很大，作用方向相反，图5．39
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中表示了两个偏心轮的转矩情况，也是在此角度范围膨胀腔与压缩腔偏心轮转矩同

时都很大，方向相反，会在两个偏心轮之间造成很大的剪切力，应以此时的应力设

计偏心轴，避免产生断裂。

^n山n

图5．38两个偏心轮的受力随滚动活塞

转动角度的变化

5．4本章小结

~l口}e c’

图5-39偏心轮轴的力矩随滚动活塞

转动角度的变化

本章首先对膨胀机膨胀功的不同回收方式进行了分析，并对压缩机膨胀机同轴

在系统中的多种布置形式进行了理论分析与比较，给出了便于开发的形式和实际应

用的系统布置方案。提出了压缩膨胀机的设计思路，给出了设备的具体设计结构，

实现了机械能与机械能的转换，从而达到能量回收的目的，避免了不同能量形式之

间转换导致的能量损失。在设计方案的基础上，对压缩机一膨胀机进行轴的受力计

算，编制程序，确定压缩腔偏-11,轮与膨胀腔偏心轮的相位差，为实际设计和应用提

供理论指导。本章主要结论如下：

I)发电方式可用于大型的系统，输出的电量可以驱动小型的设备，此种方式可用于

膨胀机的实验研究，以确定膨胀机的输出功率和效率。

2)膨胀机与辅助压缩机同轴在机械设计上易于实现，而且串联方式的循环性能系数

接近最优值，但整个循环系统需增加一个气体冷却器。并联方式比较简单，不需对

现有系统进行大改造，就可以直接应用于系统中。与主压缩机同轴双级压缩循环方

式可以最大限度的提高系统的能效。

3)在结构上，压缩膨胀机应设计为全封闭式或半封闭式，以避免泄漏问题。同时为

避免两个气缸之间传热造成的损失，在两个气缸之间应设有绝热材料。

4)由于偏一11,轮轴有两个偏，LI,轮，因此可以通过调整两个偏心轮的相位，减小力矩的

变化，从而保证偏心轮轴的平稳运行。

5)在一定的运行角度范围内作用于两个偏心轮的力和转矩同时都很大，则膨胀腔和



第五章C02压缩膨胀机的设计

压缩腔两个偏心轮之间的轴是最薄弱的部位，需进行强度校核，同时应选择合适的

材料和进行合理的结构设计，以避免断裂的发生。
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第六章CO：跨临界循环膨胀机的实验研究

6．1 C02跨临界循环膨胀机的实验系统与装置

C02跨临界循环膨胀机的实验装置主要由C02跨临界循环带膨胀机热泵系统以

及数据采集和控制三大部分构成。这三部分的关系如图6-1。

图6-1实验部分组成图

6．1．1 C02跨临界循环带膨胀机热泵系统

C02跨临界循环带膨胀机热泵实验装置是由C02跨临界热泵循环系统、膨胀

机、冷冻水系统和冷却水系统组成。

6．1．1．1 C02跨临界循环热泵实验系统

C02热泵循环系统主要由压缩机、气体冷却器、回热器、节流阀、蒸发器和气

液分离器组成。图6．2为C02跨临界制冷循环膨胀机实验台流程原理图。其工作流

程如下：从压缩机(1)排出的高压高温气体进入气体冷却器(2)，经过冷却水的冷

却后进入回热器(17)，然后经过节流阀(5)成为气液两相流体进入蒸发器(7)，

经过与冷冻水换热，进入回热器和从气体冷却器出来的流体进行热交换，再进入气

液分离器(8)，最后回到压缩机，完成一个循环。

6．1．1 2 C02跨临界循环热泵膨胀机实验系统

C02跨临界循环膨胀机的实验装置是在C02跨临界热泵循环实验系统基础上改

造的。根据理论计算带膨胀机系统可不必使用回热器，因此在系统设计时减少了回

热器部分。为保持系统流量的稳定性，增加了储液罐。为测定膨胀机的运转特性，

增加了膨胀机测试系统。膨胀机与节流阎并联布置，同时在膨胀机与蒸发器出口管
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路之间有一个旁通阀，控制泄漏到膨胀机外壳中的气态工质返回系统进入压缩机。

其工作流程如下：从压缩机(1)排出的高压高温气体进入气体冷却器(2)，经过冷

却水的冷却后经储液罐(3)进入膨胀机(6)，经过膨胀机膨胀后成为气液两相流体

进入蒸发器(7)，经过与冷冻水的换热，进入气液分离器(8)最后回到压缩机，完

成一个循环。由于此时回热器中没有气体冷却器流出的高压流体经过，因此回热器

不再起作用。

图6．2 C02跨临界循环膨胀机热泵实验台流程原理图

图中的符号代表l～压缩机、2--气体冷却器、3一高压储液器、4一质量流量计、5一节流阀、

6一膨胀机7一蒸发器、8一低压气液分离器、9一水泵、lo一水流量计、11一冷冻水水箱、12

～冷却水水箱、13一电加热器、14一泻水阀、15．补水、16．旁通阀、17一回热器T一温度传感

器、P一压力传感器、H一热电偶

6．1．1．3热泵循环系统主要部件

图6．3实验系统外形图。系统中各主要部件结构和技术参数如下：

1)压缩机

本实验台采用意大利Dorin公司生产的C02专用活塞式压缩机，理论体积排量

为2．7m3／h，额定输入功率为3．0 kW。

2)气体冷却器

本实验台气体冷却器为自行设计，采用不锈钢壳管式水一水换热器，该换热器

的设计、制造及试验验收均按GBl51．89《钢制管壳式换热器》及GBl50—89《钢制
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压力容器》中的III级压力容器的要求进行。流程的布置：单管程单壳程型，流动方

式为逆流式，CO：在管内流动，冷却水在壳侧流动。

3)蒸发器

蒸发器也采用壳管式不锈钢换热器(带折流板)，其设计、制造及试验验收均按

GBl51-89《钢制管壳式换热器》及GBl50—89《钢制压力容器》中的ⅡI级压力容器

进行。流程的布置：双管程单壳程，制冷剂在管内流动，同侧进出，冷却水在壳侧

流动。

4)节流阀、截止阀、安全阀与压力调节阀

本实验台选用节流阀为一针型手动调节阀。为了保证系统的安全，在压缩机的

出口还设置了安全阀。为了设备拆卸和维修的方便，一般在每个主要部件(包括测

点)的前后都设置截止阀。本实验系统的安全阀和截止阀的主要技术参数可见f101。

压力调节阀是在针型手动调节阀基础上设计改造而成的，它可以根据压力传感

器输入的反馈信号，计算出所需旋转角度，自动调节压力和流量，起到降压节流的

作用，也可根据需要进行手动调节。

5)气液分离器和高压储液器

本实验台选用自制的气液分离器和高压储液器，材料为不锈钢，其设计、制造

及试验验收均按GBl51．89《钢制管壳式换热器》及GBl50．89《钢制压力容器》中

的III级进行。汽液分离器为了回油方便在内插管的底部开了一个小孔，依靠气流的

高速运动携带润滑油。

图6-3实验台外形图
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6 1．1．4水系统

水系统包括冷冻水系统和冷却水系统，它的作用是为热泵系统提供稳定的外界

热源。冷冻水系统主要由水泵、冷冻水箱、电加热器、涡轮流量计和蒸发器组成，

冷却水系统由水泵、冷却水箱、电加热器、流量计和气体冷却器组成。为减少水的

使用量，同时减少加热量，并尽快满足所需要的水温，将水箱设计为三个水箱，一

个冷冻水水箱，一个冷却水水箱，一个中间回水辅助水箱，并将气体冷却器的回水

或蒸发器的回水混合后提供给两个主水箱，不足的部分由上水提供。为维持能量的

平衡，当中间辅助水箱温度过高，则进入散热器进行散热。这样，在电加热器的自

动控制下，两个水箱的水温都可在O～60℃范围内任意调节。

6 1．1．5膨胀机测试系统

为了测量膨胀机的输出功率，C02滚动活塞膨胀机和摆

动转子膨胀机都与发电机．电动机组通过联轴器进行同轴连

接，图6-4膨胀机外观图，膨胀机测试系统设计如图6—5。

发电一电动机由发电机和电动机两部分组成，发电机与电动

机同轴，电动机与常开触点开关、继电器及电源串行连接，

发电机与继电器的常闭触点、负载串行连接。当按下常开触

点开关时，继电器得电，继电器的常闭触点打开，电动机与

电源接通，带动膨胀机克服启动死点开始工作，发电机不输

出功。当抬起常开开关时，继电器断电，继电器的常闭触点

闭合，电动机与电源断开，停止工作，此时流体输出膨胀功

推动膨胀机旋转，从而带动发电机，发电机将膨胀机输出的
图6_4膨胀机外观图

机械功转为电能，并输出给负载。麟◆：
6．1，2数据测量系统

数据测量系统主要由压力测量、流量测量、温度测量、功率测量和转速测量几
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部分组成。通过各种仪表对系统的运行参数进行测量，并进行传送，以便进行数据

信号的采集。

6 1．2．1压力测量系统

压力测量采用JYB—KO．PAG型扩散硅压力变送器，主要技术参数如表6—1所示。

为了能够直观地监视系统的高压侧压力变化配有XS21A．14型智能数字显示仪表，

其基本功能如表6．2所示。

表6-1 JYB-KO-PAG型扩散硅压力变送器主要技术参数

电源 24VDC

量程 O～lOMpa；O～16MPa

精度 测量精度：≤--+0．25％； 零位温漂：≤±O．25％Rs／10℃

灵敏度温漂：≤±0．25％F．S／10。C：重复、迟滞：±O 1％F．S

输出形式 电流输出：4～20mA

环境指标 工作温度：0～50"C；储存温度：．55～100"(2

表6-2 XS21A．14型智能数字显示仪表的基本功能

输入 热电阻、热电偶、标准直流信号、毫伏信号等

精度 ≤±0．2％ES，分辨率1／16000

测量控制周期 0．2s

显示范围 ．1999～9999

功能 自动对温度漂移、时间漂移景象补偿和修正，具有输入信号零点和满

度校正功能

6 1．2 2流量测量系统

表6-3 MASS2100／3000型质量流量计的主要技术参数

传感器 信号转换器

型号 MASS2100 型号 M阪SS3000

规格(mm) DIl5 输出 3路电流输出：2路频率／脉冲输出；2路中继输出

测量范围(kg，11) l～52000 精度 ±0．15％

类型 单管系统 显示内容 测量值、设置值、错误代码、报警等

材料 不锈钢 测量内容 质量流量、容积流量、密度、温度等

温度范围(℃) 一50～180

压力极限(bar) 500
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超临界C02流量的测定选用科里奥利质量流量计测量，传感器型号为

MASS2100，信号转换器型号为MASS3000，误差范围±0．15％，其主要技术数据如

表6．3所示。

水系统流量采用2个转子流量计分别测定冷冻水和冷却水的流量。此流量计的

误差范围为±1．O％。

6．1 2．3温度测量系统

6．1 2．3 1 C02跨临界热泵循环系统温度测量

本实验台高压制冷剂侧各点的温度测量采用管壁式WZP--ZWB铂电阻，精度

达到±O．1℃，其结构见文献[751。测点位置参考图6．2。

6．1．2．3．2水系统温度测量

水系统温度采用由1．0ram的K型(镍硌．镍硅)铠装热电偶，经标定后精度可达

到±0．1℃。

6 1．2．4功率测量

压缩机功率、膨胀机功率全部采用0．2级标准功率表进行测量。

6．1．2．5膨胀机的转速测量

利用SC．7201测试仪，可测定发电机的输出频率，通过频率与膨胀机的转速的固

定关系，可得到膨胀机的转速值，由测量表输出的信号可进行计算机采集转换。

6．1．3数据采集和控制系统

6 1 3．1工程机测控系统的硬件设计

数据采集系统的硬件采用研华工控机测控系统，接口电路选用研华

ADAM5000／485系列产品。系统控制包括系统压缩机开停控制、压缩机过载保护、

冷冻水泵和加热器控制，冷却水水泵和加热器开停控制，这些控制都通过实验室自

行设计的控制柜来实现。本工控机测控系统的硬件配置参见文献[103。

6．1．3．2工程机测控系统的软件设计

与传统的一次传感组件和二次动圈仪表组成的检测控制系统相比，工控机测控

系统具有优越的实时性、精确性和形象性。通常现场信号的检测是经过多级变换得

到的，而每一次转换都存在转换误差，这些误差有较大的离散性，用转换公式逐级

代入很难保证系统的测量精度。因此，本系统采用计算机终端和现场信号直接标定

的方式，所获得的拟合实验曲线可修正全部测试环节产生的误差，这对于高精度的
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数据采集十分必要和关键的。

测控软件部分采用组态王6．0工控软件，是运行于Microsoft Windows

98／2000／NT中文平台的全中文界面，采用多线程、COM组件等新技术，实现了实时

多任务功能。软件包括工程浏览器(TouchExplorer)、工程管理器(ProjectManager)

和画面运行系统(Touchview)三部分。

系统软件是根据实验要求用组态软件编写的应用软件，软件要完成的基本任务

有三个方面：一是数据检测，要掌握信号传感器在实验系统中的位置、信号的量程

及标定误差，以便准确、直观地反应实验测量数据。二是过程控制，要能完成对实

验设各的启停控制，同时还要反映设备运行状态。三是安全保护，要能实现当压缩

机机壳超温、系统超温、超压时，及时报警显示并根据报警级别有效执行切断控制。

软件还要满足实验系统的两个特殊要求：一是可随时记录某一时刻工况的完整实验

数据，这对于分析变工况调节时，实验运行工况的变化特性非常有用。二是保留整

个实验期间的运行数据，这对于实验后期，实验数据分析与处理非常重要。系统软

件结构上采用运行监测系统、报警控制系统、设备控制系统、实验数据采集系统、

实时数据报表和历史数据报表。

6．1．3．2．1运行监测系统

运行监测系统是系统软件的核心画面，此系统的设计力求反映如下内容：

(1) 实验系统结构示意图。将实验台结构、设备形状、管路阀门和管路流程真实

再现在画面中，如图6-6．a所示。

(2)实验系统运行状态。将采样的每一个数据显示在相应的传感器实际位置上，

系统运行时，可清晰地看到各部件的实时运行参数，及时监控系统的运行状

态，并能直观显示实验系统是否达到稳定，对于实验过程中的工况选择和调

节是非常有用的。

(3)实验操作控制平台。实验装置的控制部分主要包括压缩机、水泵等的开关控

制和水箱加热器的连续电量调节控制。驱动控制方式主要是开关量、脉冲量

和标准连续电流信号(4～20mA)。各种控制方式可以灵活组合，随意调整。

本系统的电源控制画面见图6-6-b。

(4)报警系统控制平台。本实验装置的报警保护主要有：压缩机压力报警、温度

报警、水箱温度报警、泄压阀压力报警等。当报警时，其灯会不停地闪烁，

这样就可以不断提醒实验者，以便调整实验的工况，采取必要的保护措施。

当和硬件相连时，就可以驱动保护，实现自动调节或停机。压力、温度报警

面板如图6．7所示。

6．1．3．2．2实时数据报表
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实时数据报表是对数据进行记录的一种重要形式，既能反映实验过程中的数据、

状态等，又能将这些数据记录下来，以便进行分析和处理，是实验过程必不可少的

一个部分。实时报表可实现各种运算、数据转换、统计分析、报表打印等。通过编

写程序，可将实验数据按照规定的格式打印出来。

6．1．3．2．3历史数据报表

组态王软件对于整个实验过程进行记录，并生成记录文件。本系统将采集时间

定为1秒，即只要实验系统在运行，每～秒的实验数据都存储在计算机内。这样，

可以通过调用这些历史数据，来查阅任意时问系统的运行状态。

图6．6-a运行监测系统画面及控制系统

图6-6．b控制面板 图6-7压力、温度报警控制
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6 2实验研究内容与方法

6．2．1实验研究内容

本实验旨在对C02跨临界循环中的D3ER2．0型滚动活塞膨胀机的运行特性、

D3ER2．1型滚动活塞膨胀机和D3ESWI．0型摆动转子膨胀机的运行效果进行探索和

研究。

6．2，1．1 D3ER2．0型滚动活塞膨胀机的实验

(1)对比节流阀系统和膨胀机系统的运行特性，考察两个系统的调节能力j得到

对COP和coPh影响的主要参数；

(2)观察膨胀机运行情况，并与第一代膨胀机的运行情况进行对比，总结改进措

施的可行性；

(3)考察膨胀机的运行规律，转速流量以及膨胀机输出功的关系；

(4)检验所开发的C02滚动活塞膨胀机在外部参数变化条件下的运行规律，得出

膨胀机流体流量和转速的变化规律。

6 2．1 2 D3ER2．1型滚动活塞膨胀机的实验

(1)验证所开发自qp3ER2．1型滚动活塞膨胀机的实际工作的情况，采取的改进措
施是否能提高膨胀机的效率，找出存在的问题，以便今后改进；

(2)考察滑板背压对膨胀机运行的影响，新型滑扳是否可以在利用低背压条件下

工作，以及对膨胀机效率的影响，从而为选择理想背压给出实际测量结果。

6 2．1．3 D3ESWl．0型摆动转子膨胀机的实验
‘

考察所开发的D3ESWl．0型摆动转子膨胀机的实际工作的情况，与滚动活塞膨

胀机进行比较，同时找出运行中存在的问题，以便今后改进。

6．2．2实验方法

为了达到上述研究目的，采用的主要方法和实验工作如下：

1)节流阀系统循环时，在冷冻水温度和流量一定的条件下，维持冷却水进口温度和

流量不变，调节节流阀改变系统流量，使系统高压压力变化。

2)在测试膨胀机系统循环时，首先将系统在节流阀的情况下调节到稳定工况，然后

关闭节流阀，打开膨胀机前后阀门，改变负载，测试D3ER2．0型膨胀机在不同

转速情况下，膨胀机运行情况。

3)调节系统工况，分别在不同运行工况，负载相同的情况下，测试膨胀机和发电机

的运行情况。

4)保持冷却水和冷冻水温度和冷冻水流量不变，改变冷却水流量，测定膨胀机和系
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统的运行参数。

5)保持冷却水和冷冻水温度和冷却水流量不变

统的运行参数。

6)保持冷却水和冷冻水流量和冷冻水温度不变

统的运行参数。

7)保持冷却水和冷冻水流量和冷却水温度不变

统的运行参数。

改变冷冻水流量，测定膨胀机和系

改变冷却水温度，测定膨胀机和系

改变冷冻水温度，测定膨胀机和系

8)关闭膨胀机通路，打开节流阀通路，调节节流阀开度，调节水箱水温和流量，打

开膨胀机通路，采集系统各温度、压力、流量数据，并测定发电一电动机组的输

出功率，改变膨胀机的转速大小，测定D3ER2．1型滚动活塞膨胀机的输出功率。

9)将与膨胀机滑板相通的管分别与膨胀机入口管道和膨胀机出口管道相接，在两种

情况下，测定D3ER2．1型膨胀机的运行参数，比较两种情况下的膨胀机系统的

参数变化。

10)调节工况，测定D3ESWl．0型摆动转子膨胀机的输出功率。

6．3实验结果和分析

6．3．1 D3ER2．0型滚动活塞膨胀机实验结果分析

6．3．1．1膨胀机及系统的运行状况

在测试过程中，整个系统的压力稳定性很好，说明膨胀机的外泄漏很小，如果

将膨胀机与压缩机入13间的旁通阀关闭，观察膨胀机上的压力表，表压基本保持在

低压压力状态，变化很小。膨胀机运行时的噪声较小。在测试结束后，将机器拆开，

发现滑板端部有部分磨损，带有滚针轴承的部分，零件表面的磨损情况较好。另外，

虽然没有设计特殊的润滑系统，但气缸内壁有油膜，说明润滑情况良好。

在膨胀机的运转过程中发现配重材料存在一些问题，影响了运行，原因可能是

由于超临界C02的特殊工作环境引起的。因此在今后的开发中应采用金属材料进行

配重。

6．3．1．2与节流阀系统的实验比较

图6—8给出了在节流阀系统通过调节节流阀的开度，高压压力和低压压力变化情

况，同时也给出了膨胀机系统通过改变负载，高压低压变化的情况，发现膨胀机系

统可通过改变负载而改变运行的参数，实现系统调节，但调节的范围相对节流阀来

说就比较小了。
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通过图6-9和图6—10的对比发现膨胀机

系统的制冷性能系数和制热性能系数都比

节流阀系统有所提高。制冷性能系数最大提

高了6．9％，制热系数提高了19．5％。从实验

结果看对制热系数的改善更好一些。在图

6-11中膨胀机系统制冷量在一部分压力下大

于节流阀系统，而另一部分则小于节流阀系

统，这与膨胀系统的负载有关。在图6．12

中可以看出在相同的压力条件下，制热量都

高于节流阀系统，制热量几乎达到节流阀系

IrC■t．e■q哪聃耕∞nqw∞rfⅣ-劬

图6罐膨胀机系统与节流阀系统运行压

力的比较

统的1．4倍。从这两个图仍可看出，节流阀系统的制冷量和制热量的调节范围要远

大于膨胀机系统，因此膨胀机系统的运行调节是实际运行中的一个问题。

ExhaustⅢm oqcompm_mrI*m
图6-9节流阀系统的COP和COPh

Exhlu■timMmumofcanlpmmW删
图6-1 1节流阀系统和膨胀机系统的制冷量

IIIhatmtpressure o／compmnor(MPm)

图6-10膨胀机系统的COP和COPh

ExhaustpMifmuIoofcomprenor愀l
图6-12节流阀系统和膨胀机系统的制热冕

6．3．13膨胀机系统的运行特性

1)膨胀机转速对系统参数的影响

膨胀机的运行特性将影响整个系统的运行，因此有必要对膨胀机的运行进行实

验研究。在实验过程中共进行了两组实验，分别为测试组l(Testl)和测试组2(Test2)。

萤一b目￡}-8Eei8＆*z莓
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图和表中负载的瓦特数是负载在额定电流和电压下的耗能名义值。

从图6．13中的测试结果可以看出，发电机所带的负载变化会影响膨胀机的转速，

负载越大，膨胀机的转速越低。主要原因是负载影响发电机的转动力矩从而影响膨

胀机的阻力矩。在图6，14和图6．15中发现系统的压缩机吸、排气压力与膨胀机的

转速有关，压缩机排气压力随转速的升高不断降低，而压缩机吸气压力随转速的增

加渐渐升高。因此在膨胀机系统中可以通过膨胀机的转速变化改变系统的压力从而

达到系统控制的目的，但从范围来看则发现，变化的范围基本在1MPa，比较小。由

于膨胀机转速发生变化，系统的工质流量也必然随之改变，如图6—16，随转速的升

高而增大。系统的制热量随转速的增加并不是单调的关系，而是存在最大值，即存

在最佳转速，如图6—17。

l

l
i
i

图6．13膨胀机转速与负载的关系 图6．14压缩机排气压力与膨胀机转速的关系

Revolutmn●p·¨H“■M_I删

图6．15压缩机吸气压力与膨胀机转速的关系

妻
i
{

l

RwM∞q“ofe目pa'lderIrpml

图6．16工质流量与膨胀机转速的关系

2)转速对膨胀机输出的影响

图6．18表示膨胀机的输出功与膨胀机转速的变化关系。 从图中可以看出，膨

胀机的输出功随着转速的不同而变化，在膨胀机转速变化的过程中存在一个最佳值，

使膨胀机的输出功达到最大。原因可能是随着膨胀机的转速改变，在某一转速时，

由泄漏、摩擦等因素引起的能量损失达到综合最小，此时膨胀机的输出功达到最大。

在两个测试组的测试条件下，膨胀机的最大输出功可以达到330W。而且在两组测

喜_k皇i旨苫翟●旨g写i童
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试中，都是在转速1300rpm，输出功出现最大值。

l
}
暑

l
}
葛

i

Rlwolution●p“ofexpander Crpm)

图6—17系统制热量与膨胀机转速的关系 图6．18膨胀机输出功与膨胀机转速的关系

R呐lutloa印州of∞甲_■叮㈣

图6．19输出、输入功率比率随膨胀机转速变化

R州u的n●p●鲥斫“呻n岫’(r■m

图6．20膨胀机效率与膨胀机转速的关系

图6—19为膨胀机输出功率占压缩机所需的输入功的比率。膨胀机的回收功也随

着负载的变化存在最佳值，回收功的比率可达到12％，距理想值25％～30％还比较

远。图6．20是膨胀机效率与膨胀机转速的关系，测试组2在低转速时高于测试组l，

在较高转速情况下，情况则有所不同，原因可能是测试组1的运行高压压力低于测

试组2，入口参数发生变化，导致理想回收功不同。根据测试结果，所得到的膨胀

机输出功效率，在此测试条件下可达到32％。

3)膨胀机对系统的影响

在图6．21中表示了由于膨胀机的影响，

两个测试工况下，系统COPh的变化。从图可

以发现，系统COPh也存在最大值，但系统最

大COPh所对应的膨胀机转速最佳值与膨胀机

最大输出功所对应的值不同。另外，虽然测试

组2时的膨胀机的输出功率总大于测试组1时

膨胀机的输出功率，然而测试组1的系统性能

ROIm4ufon●P州o|m∞岫rlrpm)
图6．21系统COPh的变化

系数在低转速时却高于测试组2，这是因为在不同的测试条件下，压缩机的输入功

耋一目u&805az
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率变化，从而影响了系统性能系数。

4)相同负载，不同工况

表6-4中为在相同负载情况下，C02膨胀机测试系统在四个运行工况的运行数

据。从表中可以看出，工质流量增加，压力变化，膨胀机的转速发生变化。

表6-4 C02膨胀机测试系统运行工况的数据

序号 压缩机排 排气 膨胀机入 膨胀机 制冷剂 膨胀机 输入 回收 负载名

气压力 压力 口压力 入口温 流量 转速 功率 功 义值

(MPal (MPa) (MPa、 度(℃) (kg,／h) (rpm) 比率 (W) fW)

1 6．49 2．40 6．17 26．8 130 835 1．0 165 600

2 6．74 2 39 6．33 24．3 140 850 1．05 190 600

3 7．33 2．67 7．17 31．56 166 1150 l l 290 600

4 7．64 2．81 7．34 33．47 186 1300 1．15 330 600

6．3．1．4与D3ERl．0型滚动活塞膨胀机的试验结果比较

与D3ERl．0型膨胀机比较，D3ER2．0型膨胀机回收功明显高于第一代，从图6．22

可以看出，D3ERl．0型膨胀机回收功与D3ERl．0型膨胀机最大回收功比较，最大比

值可达3．9。而且两个系统COPh的比值由图6．23显示，采用D3ER2．0型膨胀机能

明显提高系统的COPh。

￡
售

量
!
￡
￡

图6．22不同膨胀机转速下，两代膨胀

机回收功比较

6．3．1，5外部参数的影响

hⅢ∞∽■MH“pm☆l删
图6-23不同膨胀机转速下，两代膨胀

机系统COPh的比较

6．3．1．5．1冷却水流量对带膨胀机循环性能的影响

图6．24和图6—25表示冷却水流量对系统压缩机吸、排气压力的影响。随着流

量的升高，吸、排气的压力逐渐降低。则膨胀机入口压力也必然降低，必然影响到

膨胀机的运行。图6．26表示了随着流量的增加，膨胀机的转速下降。图6．27中，

受冷却水流量影响，当膨胀机的转速降低，膨胀机的输出功率降低。虽然膨胀机的

输出功率随冷却水流量的增加减小，但系统COPh却存在不同的规律。如图6．28中，
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存在最佳流量使COPh达到最大值，图6．29的系统制热量也存在相同的规律。通过

对冷冻水流量的调节，可使带膨胀机系统处于运行最佳状态。

Mm^口w r咖of啪ling_-m-l-酬

图6-24冷却水流量对压缩机吸气压力的

影响

№一伽w r啦对∞嘣∞懈l●口埘
图6-26冷却水流量对膨胀机转速的影

响

图6．28冷却水流量对系统COPh的

影响

¨_mw rateof coolln‘1w●hrm㈣

图6—25冷却水流量对压缩机排气压力

的影响

M-flaw rateof∞“I∞w_-I吲．1

图6-27冷却水流量对膨胀机输出功的

影响

图6-29冷却水流量对系统制热量的

影响

6．3．1 5．2冷冻水流量对带膨胀机循环性能的影响

图6—30和图6．31表示冷冻水流量对压缩机吸气压力和排气压力的影响。随着

冷冻水流量的增大，压缩机的吸气压力和排气压力都上升。冷冻水流量增大导致蒸

发温度下降，从而影响了压缩机入口温度和压力，并影响了膨胀机的入口压力和温

一￡一3lE}．8{El^lij

eEj{Il
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度，图6．32和图6．33显示，膨胀机的转速和回收功随着冷冻水流量的增大而降低。

由于冷冻水的流量对压缩机以及膨胀机的运行参数皆发生影响，则系统的制热量也

发生变化，而且并非水流量越大，制热量或制热系数就越高。在图6-34中，制热量

与冷冻水流量存在最佳匹配关系，在某一流量下，制热量达到最大。并由此影响制

热系数也存在此趋势，如图6—35。

图6．30冷冻水流量对压缩机吸气压力

的影响

图6．32冷冻水流量对膨胀机转速的

影响

Mmm月aw rate耐曲¨I■Ⅵ咐断阳哪

图6-3 1冷冻水流量对压缩机排气压力的

影响

M-●^aw曲ofcHl¨哪w●●”岫I

图6．33冷冻水流量对膨胀机输出功

率的影响

图6．34冷冻水流量对制热量的影响 图6．35冷冻水流量对系统COPh的影响

6．3．1．5．3冷却水温度对带膨胀机循环性能的影响

|一slE}50ttilil．i—E{4_gIl
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图6-36表示冷却水水温对压缩机排气压力的影响，随着冷却水水温的升高，压

缩机的排气压力升高。气体冷却器的出口温度也随之升高，见图6—37。压缩机排气

压力升高使得膨胀机入口压力升高，而且温度也升高，膨胀机的理论回收功增大，

则膨胀机的转速随着冷却水的温度的升高而升高，同时膨胀机的回收功也随之增加，

如图6．38和图6．39所示。而系统的制热量和制热系数的趋势则是相反的，如图6．40

和图6．41，图中制热量和制热系数都随冷却水温度的升高而下降，这是由于气体冷

却器的出口温度升高，表明水与工质之间的换热温差变小，在流量不变的情况下，

制热量减小，而且存在另一个不利因素是压缩机的输入功率也随冷却水温度升高而

图6．36冷却水水温对压缩机排气压

力的影响

T．哪嘲_“帕一h-_∞doq憎rq
图6．38冷却水水温对膨胀机转速的影响

图6．40冷却水温度对系统制热量的

影响

图6．37冷却水水温对气体冷却器出

口温度的影响

啊州-鼬n_h●t∞训川Ⅵ脯_rq

图6-39冷却水水温对膨胀机回收功的影响

图6-41冷却水温度对系统制热系数的

影响

一量一b口E}．Btp，8。t葺■盈

}-量tt≈n孑葛∞-苷tv薯i点

耋一萱*孽目口-墨



天津大学博士论文

增大。虽然系统制热系数降低，但可获得较高温度的出水。也说明冷却水温度越低，

气体冷却器出口温度越低，系统性能系数越高。

6．3．1．5 4冷冻水温度对带膨胀机循环性能的影响

图6—42表示冷冻水温度对压缩机入口温度的影响，由于冷冻水温度直接影响系

统的蒸发温度，因此随着冷冻水温度的升高，蒸发温度必然升高，导致压缩机入口

温度和压力也随之升高。则压缩机排气压力也升高，如图6—43所示。系统高压的变

化必然导致膨胀机的入口参数也发生改变，图6．44和图6．45表示冷冻水温度对膨

胀机转速和膨胀机回收功的影响。随着冷冻水温度的升高膨胀机转速下降，而且回

T晡_嘲血mHht-d删‘崎啪时广q

图6．42冷冻水温度对压缩机入口温度

的影响

图6．44冷冻水温度对膨胀机转速的

影响

nm-_衲脯dlⅢt曲I-hⅥ喇t-rcI

图6．46冷冻水温度对系统制热量

的影响

图6．43冷冻水温度对压缩机排气

压力的影响

图6-45冷冻水温度对膨胀机回收功

的影响

图6．47冷冻水温度对系统制热系数

的影响
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收的膨胀功也减小，这是由于随着冷冻水温度的升高，系统理论膨胀功减小。冷冻

水的温度影响了气体冷却器出口温度，随着冷冻水温度不断的升高，气体冷却器出

口温度也上升，则与水换热温差增大，因此制热量增加，图6—46表示了这样的趋势。

图6．47系统的制热系数也有相同的趋势，因此在热泵的实际应用中，在满足使用条

件的情况下，应减小蒸发器侧的换热温差，提高蒸发温度，以提高系统制热系数。

在冷冻水和冷却水变流量的过程中和在冷冻水和冷却水升温过程中，系统制热

系数和膨胀机的输出功的趋势是相反的，说明虽然膨胀机能够减少节流损失，但对

整个系统来说并不是决定性的，系统性能系数不仅仅随膨胀机的回收功和变化规律

而变化，而是一个综合作用的结果。根据实验结果，在实际应用中，应将冷冻水和

冷却水流量设计为系统最佳匹配流量，而且在满足实际需要的情况下，应尽量降低

冷却水的进水温度和升高冷冻水的进水温度，以使系统的运行系数达到最大。

6．3．2 D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机的实验结果分析

图6．48是滚动活塞膨胀机样机的滑板实物图，第一个是原有普通滑板，第二个

是经改进的滑板，端部是一个密封柱。图6-49是滑板、滚动活塞、气缸和偏心轮轴

的装配实物图。

图6．48滚动活塞膨胀机滑板实物图 图6．49滚动活塞膨胀机气缸部分实物图

6．3．2．1运行的基本情况

分别对背压为低压和高压两种情况进行试验。当采用滑板背压管与膨胀机出口

管路连通时，即背压为低压情况，膨胀机不能自行运转，而当采用与膨胀机入口管

路连通时，即背压在高压时，膨胀机能自行运行。结果说明，此种新型滑板仍需采

用高压背压。在进行首次实验时，回收功很小，改变密封柱的材料，再次进行实验，

取得很好的效果。在实验过程中系统压力很稳定，而且噪声明显减小。

6 3，2．2实验结果分析



天津大学博士论文

在实验过程中，系统气体冷却器的温度发生变化，膨胀机的入口压力、温度和

出口压力、温度也随之变化，如图6．50，随着系统气体冷却器温度的升高，膨胀机

的入口压力和出口压力也升高。图6．51中，是新型滑板滚动活塞膨胀机的效率，当

膨胀机的入口压力升高时，膨胀机的效率上升。在实验条件下，测定的D3ER2．1新

型滑板膨胀机的效率高于D3ER2．0原有滑板膨胀机的效率。测定的D3ER2．1型膨胀

机在工质入口温度较高时效率在47％左右，而在温度较低时为35％左右，因此仍需

进一步对膨胀机结构进行改进，以提高在低工质入口温度和高初始膨胀压力时膨胀

机的效率。

图6—50膨胀机的入口、出口压力变化的 图6．5】膨胀机效率的变化规锥

情况规律

6．3．3 D3ESWl，0型摆动转子膨胀机的实验结果分析

图6—52是D3ESWl．0型摆动转子膨胀机样机的摆动活塞和导轨的实物图。图

6．53是摆动转子膨胀机气缸的实物图。

图6．52摆动转子膨胀机摆动转予与 图6-53摆动转子膨胀机气缸实物图

导轨实物图

6 3．3．1运行的基本情况

在首次实验结束后，将设备拆开，发现摆动转予摆杆两侧的磨损比较大，导轨

内侧也被磨损得发亮，而且导轨外侧也有磨损，说明此处的摩擦损失较大。而滚环

-!■}t§i≈￡
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基本没有被磨损的迹象，说明滚环与气缸间的间隙可能较大，会使泄漏损失增加，

运行效率最大达到34％。因此将滚环外圆周镀铬，减小与气缸的配合间隙，实验发

现经改进后，膨胀机的运行效果很好。在不同的工质入口温度情况下，对摆动转子

膨胀机实验系统进行了测试。在系统运行过程中，膨胀机运行平稳，膨胀机外壳内

压力保持低压状态，噪声很小。

6 3 3 2实验结果分析

当气体冷却器的出口温度不断升高，则膨胀机的入口压力和出口压力也随之而

升高，如图6—54所示，膨胀机的输出功不断增大，效率提高，图6-55表示了在不

同气体冷却器出口温度下的膨胀桃效率情况。虽然膨胀机的输出功增大，但同时压

缩机的输入功率也增大，而且增大的幅度要大于膨胀机的输出功的增长幅度，会导

致系统的性能系数下降。此次D3ESWl．0型摆动转子膨胀机实验结果出现了与

D3ER2．1型膨胀机相同的趋势，在高工质入口温度时，膨胀机效率为44％。

图6-54摆动转子膨胀机入口、出口压力

随入口温度温度变化情况

6．3．3．3三个膨胀机运行情况比较

图6—55摆动转子膨胀机效率随入口温

度变化情况

图6．56表示了三种膨胀机测试的入口出口压力和入口温度的情况。通过三个膨

胀机的运行实验，发现D3ER2．1新型滑板膨胀机的测试压力皆低于其它两种膨胀机

的测试条件。但膨胀机进出口压力比较大。实验表明，D3ESWl．0型摆动转予膨胀

机在低压力下的运行效果并不好，而在高压力下，运行效果较好。从图6．57可以看

出，D3ER2．1型和D3ESWl．0型膨胀机的运行效果都好与D3ER2．0型膨胀机。三个

膨胀机的效率都随工质入口温度升高而升高，因此仍需对三种膨胀机结构做进一步

改进，改善在低工质入口温度和高初始膨胀压力时的运行效果，并进一步提高它们

的运行效率，达到一个较高的水平。

I!■e_tll
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图6．56三种膨胀机的运行情况比较

4本章小节

图6，57三种膨胀机的运行效率比较

本章在研制的二氧化碳跨临界水水热泵带膨胀机实验系统的基础上，对二氧化

碳跨临界水水热泵带膨胀机循环系统进行实验研究，并与二氧化碳跨临界水水热泵

带回热器节流循环系统进行对比。并通过在不同工况下的实验，得到D3ER2．0型膨

胀机的运行规律。通过改变外部参数的实验，确定系统对外界参数变化的敏感度，

以及运行的实际变化规律，为系统的优化和系统运行的智能控制提供有价值的参考

依据。对开发的D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机和D3ESWl．0型摆动转子膨胀机

进行了实验研究。验证了所开发的C02摆动转子膨胀机在超临界区和两相区运行的

可行性，得出在实际运行情况下的运行效率，并通过实验研究发现一些问题，为今

后的进一步改进提供实际经验。本章主要得到以下结论：

1)实验证明膨胀机系统的循环性能系数明显大于带回热器的节流系统，制热系数可

提高19．5％。

2)D3ER2．0型滚动活塞膨胀机的运行效果明显好于D3ERl．0型膨胀机。说明为减

小泄漏和摩擦而采取的措施是有效的。

3)膨胀机存在最佳转速使膨胀机的输出功达到最大，但此时并非系统性能系数的最

优点，还应考虑压缩机的输入功率，因此应对系统参数进行综合优化。

4)实验证明，负载对发电机的影响会导致膨胀机转速变化，而引起系统的能量输出

的变化，但变化范围比较小，调节系统的作用不大。

5)在实际系统中，所开发的C02跨临界循环中的D3ESWl．0型摆动活塞膨胀机运

行平稳，特别是在高压下运行情况良好，运行效率高于D3ER2．0型膨胀机，测

试效率在33％～44％之间。但仍存在一些问题，而且效率比理论值相差较大，因

此仍需待改进。

6)D3ER2．1新型滑板滚动活塞膨胀机的运行也相当平稳，同时运行的噪声降低。此

新型滑板滚动活塞膨胀机的运行效率比D3ER2．0型膨胀机有很大提高，测试效
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率在35％一-47％之间，说明滑板的新设计对提高膨胀机效率是有效的。膨胀机设

计仍需进一步改进，改善在低气体冷却器出口温度和高初始膨胀压力时的运行效

果。，

7)在系统运行中，冷冻水流量和冷却水流量的大小都会影响到系统和膨胀机的运行

参数，而且并非冷冻水流量和冷却水流量越大越好，而是都存在一个与系统运行

参数最佳匹配的水流量，使系统制热量和性能系数达到最大。
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第七章结论、创新点及今后的研究方向

C02跨临界循环是用于替代常规工质循环的很有发展潜力的～项技术，而开发

高效率COz膨胀机是提高跨临界循环运行效率，促进其实际应用的关键性的课题。

本文对C02膨胀过程和膨胀机进行了深入的分析，在理论和实验上进行了全面研究。

在完成本课题的过程中，进行了多方面的创新性探索，并为今后的进一步研究与开

发打下坚实的基础。

7．1主要结论

1．通过对采用回热器、提高压缩机效率、提高换热系数、利用膨胀机和优化循环等

方法的比较发现，利用膨胀机可大幅度地提高C02跨临界系统性能系数。

2．C02跨临界循环中膨胀过程会根据初始参数不同发生变化，主要分为两种，一是

由单相液态工质膨胀到两相区，膨胀过程发生蒸发现象，另一个是由单相气态工

质膨胀到两相区，膨胀过程发生凝结现象。对膨胀过程进行不可逆热力学分析，

根据膨胀过程的变化建立了不同的流体流动的物理模型和泄漏模型，以及压力波

的传播速度模型。

3．通过对增加不可逆因素的膨胀机理论分析和理想情况下对比，发现膨胀机的运行

参数存在最佳点使膨胀机的输出功效率达到最大。同时实验也证明膨胀机系统存

在最佳匹配问题。

4．在第一代D3ERl．0型滚动活塞膨胀机基础上，开发的第二代D3ER2．0型膨胀机

经实验证明，运行平稳，并具有较高效率，运行效果明显好于第一代膨胀机，说

明为减小泄漏和摩擦而采取的措施是有效的，可在此基础上进一步改进完善。

5．经理论分析表明，通过对D3ER2．0型滚动活塞膨胀机的滑板的重新设计，

D3ER2．1型膨胀机的泄漏损失比D3ER2．0型膨胀机明显降低，摩擦损失已上升

为第一损失。通过对D3ER2．1型新型滑板滚动活塞膨胀机的试验，新型滑板膨

胀机的测试运行效率在34％～47％之间，比D3ER2．0型膨胀机明显提高。

6．开发了D3ESWl．0型摆动转子膨胀机，并进行动力学和不可逆损失的分析，泄漏

损失很小，摆动转予膨胀机的理论效率较高。而且得到的实验效率在34％0～44

％之间。对摆动转子进行有限元受力分析，发现通过改变摆杆和滚环之间的过渡

圆角可以有效降低集中应力，而且摆动转子的最大应力和变形发生在摆杆基部，

数值并不很大，通过选取适宜的材料，摆动转子很适合在高压差下工作。实验结

果与理论分析～致，说明这一形式的膨胀机有开发前景。

7．本文对膨胀机的回收方式进行了较全面的分析，比较了各种形式的优缺点和可行
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性。，在小型系统中，压缩膨胀机较为有利。而且对压缩膨胀机在系统的布置方式

进行了理论研究，发现压缩膨胀机提供双级压缩的第二级压缩形式的系统循环性

能系数接近最优值，与主压缩机同轴双级压缩循环方式可以最大限度的提高系统

的能效。

8．对压缩膨胀机进行了分析，分析表明通过调整两个偏心轮的相位，可减小力矩的

变化，从而保持偏心轮轴的平稳运行。两个偏心轮之间的轴是最薄弱部位，应对

轴进行合理的结构设计并选择合适的材料，以确保轴的强度。

7．2论文的创新之处

本文的创新点在于：

1．对膨胀过程进行了不可逆热力学分析，根据膨胀过程的特点建立了不同膨胀过程

的理论模型，给出膨胀机的理论运行特性分析。通过对滚动活塞膨胀机的实验研

究，得到了膨胀机的运行特性规律。

2．开发了D3ER2．1新型滚动活塞膨胀机，在动力学和不可逆损失分析的基础上，

理论验证了新型滑板膨胀机可减小不可逆损失，提高膨胀机的运行效率。并对

D3ER2．1新型滚动活塞膨胀机进行实验研究，得到较高的效率。

3．开发了D3ESWl，0型摆动转子膨胀机，并进行了理论分析，分析表明摆动转子膨

胀机可进一步提高膨胀机的效率。同时对摆动转子进行有限元受力分析，认为通

过合理选择材料和参数设计，摆动转子非常适合在C02跨临界循环高压差环境下

工作。实验验证了摆动转子膨胀机在C02跨临界循环中运行的可行性，而且得到

的效率高于D3ER2．0型原有滑扳滚动活塞膨胀机。并提出了提高膨胀机效率的

有效措施。

4．分析了膨胀机膨胀功的不同回收功方式。在压缩膨胀机的系统布置上，发现由压

缩膨胀机的压缩机提供双级压缩的第二级压缩形式易于实现且效率高。设计了压

缩膨胀机韵结构形式，并申报了专利。

7．3今后的研究方向

c02跨临界循环拥有非常好的应用前景，而开发高效率的跨If缶界C02膨胀机则有

着环保和节能的双重意义，因此进一步开发新型高效膨胀机，加快C02跨临界循环

系统推广应用则是今后研究的主要方向。在总结本课题研究成果和研究过程中的经

验基础上，跨临界C02膨胀机今后的研究工作重点应在以下几个方面：

1．对滚动活塞膨胀机和摆动转子膨胀机实验样机的内部参数进行优化，以达到最优
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设计，提高膨胀机的效率。

2．对C02跨临界流体膨胀过程进行实验观察，进行膨胀机系统动态模拟，并与试验

进行对比。

3．进一步研究压缩膨胀机的内部结构，对压缩膨胀机的轴进行有限元受力分析，合

理设计轴的结构。研究C02压缩膨胀机的特性，开发加工C02压缩机，为膨胀

机和压缩机同轴联接做准备。

4．开发压缩膨胀机实验样机，改造C02跨临界循环系统，实现压缩膨胀机在系统中

的运行。
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